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Delo opisuje razvoj mehanskega opornega sistema za preprečevanje zdrsa pogonskih koles 
traktorja. V morfološki matriki smo predstavili različne rešitve, ki opravljajo določen 
delovni princip. Sledila je predstavitev koncepta iz izbranih delovnih principov. Nato smo 
izdelali 3D-model konstrukcije z izpolnjevanjem vseh zahtev. Izvedena je bila tudi trdnostna 
kontrola ključnih nosilnih elementov. Na osnovi izdelanega 3D-modela smo opisali težave, 
ki bi se lahko pojavile pri obratovanju mehanskega sistema. 
 
 
  
 x 
 
 
 xi 
Abstract 
UDC 004.925.84:681.521.2(043.2) 
No.: VS I/529 
 
 
 
Development of a mechanical support system for a tractor when 
operating with a poor tyre traction 
 
 
 
Urban Mikuš 
 
 
 
Key words:   tractor 
 tyre grip 
 wheel slip 
 mechanical system 
 telescopic arm 
 hydraulic system 
 
 
 
 
 
 
In this thesis a development of a mechanical support system for preventing slip of tractor's 
drive wheels is described. Various solutions that perform certain working principle are 
presented in morphological matrix. A design concept was composed from the selected 
working principles. A 3D-model of construction which meet all requirements was built and 
a strength analysis of the key components was carried out. Problems which may occur during 
usage of the mechanical system are described and discussed. 
 
 
  
 xii 
 
 
 
 
 
 
 xiii 
Kazalo 
 
Kazalo slik ...................................................................................................................... xv 
Kazalo preglednic ........................................................................................................ xvii 
Seznam uporabljenih simbolov ................................................................................... xix 
Seznam uporabljenih okrajšav .................................................................................... xxi 
1. Uvod ............................................................................................ 1 
1.1. Ozadje problema ............................................................................................. 1 
1.2. Cilji .................................................................................................................... 2 
2. Teoretične osnove in pregled literature .................................... 3 
2.1. Stanje tehnike ................................................................................................... 3 
2.1.1. Konstrukcija delovnega stroja .......................................................................... 3 
2.1.2. Pnevmatike ....................................................................................................... 3 
2.1.3. Namenske verige in ploščati grabilci ................................................................ 4 
2.1.4. Avtomatski sistem za preprečitev zdrsa pri obdelovanju zemlje ...................... 5 
2.1.5. Kolo s premičnimi rokami ................................................................................ 5 
2.2. Idejni mehanizem ............................................................................................ 6 
2.3. Izbrani traktor ................................................................................................. 7 
3. Metodologija raziskave .............................................................. 9 
3.1. Koncepti rešitve tehničnih funkcij ................................................................. 9 
3.1.1. Izbrani koncept ............................................................................................... 11 
3.2. Preračun predvidenih obremenitev ............................................................. 12 
3.2.1. Obremenitev pogonskega kolesa traktorja ...................................................... 12 
3.2.2. Obremenitev mehanizma in izbira vzmeti ...................................................... 13 
3.3. Napetostno-deformacijska analiza vitalnih nosilnih elementov ................ 15 
3.3.1. Določitev reakcijskih sil in momentov ........................................................... 15 
3.3.2. Trdnostna kontrola ohišja teleskopske roke.................................................... 20 
3.3.3. Trdnostna kontrola ročice ............................................................................... 22 
3.3.4. Trdnostna kontrola sornika ............................................................................. 23 
3.3.5. Kontrola zvara na utrujanje............................................................................. 24 
3.4. Preračun vibracij ........................................................................................... 26 
3.5. Preračun hidrostatičnih enot ........................................................................ 27 
 xiv 
4. Rezultati in diskusija ............................................................... 29 
4.1. Tehnični opis prototipa ................................................................................. 29 
4.1.1. Prema z nosilci ............................................................................................... 31 
4.1.2. Kolo ................................................................................................................ 33 
4.1.3. Teleskopska roka ............................................................................................ 34 
4.1.4. Krivuljnik ....................................................................................................... 36 
4.1.5. Hidravlični sistem ........................................................................................... 37 
4.2. Rezultati preračunov ..................................................................................... 39 
4.2.1. Obremenitev traktorja in mehanizma ............................................................. 39 
4.2.2. Dimenzije vitalnih nosilnih elementov ........................................................... 40 
4.2.3. Notranje sile in momenti vitalnih nosilnih elementov ................................... 41 
4.2.4. Rezultati napetostno-deformacijske analize ................................................... 42 
4.2.5. Rezultati preračuna hidrostatičnih enot .......................................................... 43 
4.3. Predvidene slabosti pri obratovanju ........................................................... 44 
4.3.1. Velikost in masa ............................................................................................. 44 
4.3.2. Vibracije ......................................................................................................... 44 
5. Zaključki .................................................................................. 47 
6. Literatura ................................................................................. 49 
 
 
 
 
 xv 
Kazalo slik 
Slika 2.1: Prikaz uporabe ploščatega grabilca [1]. ............................................................................. 4 
Slika 2.2: Prikaz delovanja kolesa s pomičnimi rokami [3]. .............................................................. 6 
Slika 2.3: Prikaz idejnega mehanskega sistema. ................................................................................ 7 
Slika 2.4: Izbrani traktor..................................................................................................................... 8 
Slika 3.1: Zasnova morfološke matrike in koncepta [6]. ................................................................... 9 
Slika 3.2: Predstavitev koncepta (a) teleskopska roka; (b) prerez teleskopske roke; in (c) 
krivuljnik. .......................................................................................................................... 11 
Slika 3.3: (a) Krivuljnik v obratovalnem stanju sistema. (b) Zasuk krivuljnika in izklop sistema. . 12 
Slika 3.4: Statične obremenitve traktorja. ........................................................................................ 13 
Slika 3.5: Porazdelitev obremenitve na pnevmatiko ter na vzmet teleskopske roke. ....................... 13 
Slika 3.6: Položaj mehanizma: (a) prvi; (b) drugi; in (c) tretji. ........................................................ 15 
Slika 3.7: Numerično izračunane notranje sile in momenti sestava v prvem položaju mehanizma. 17 
Slika 3.8: Numerično izračunane notranje sile in momenti sestava v drugem položaju 
mehanizma. ....................................................................................................................... 18 
Slika 3.9: Numerično izračunane notranje sile in momenti sestava v tretjem položaju 
mehanizma. ....................................................................................................................... 19 
Slika 3.10: Numerično izračunane reakcijske sile na vpetju sornikov ter gredi............................... 20 
Slika 3.11: Potek napetosti v prerezu ohišja. .................................................................................... 20 
Slika 3.12: Izračun statičnega momenta prereza. ............................................................................. 21 
Slika 3.13: Potek napetosti v prerezu ročice. ................................................................................... 23 
Slika 3.14: Potek napetosti v konzolno vpetem sorniku. ................................................................. 24 
Slika 3.15: Predviden potek napetosti v zvaru. ................................................................................ 24 
Slika 3.16: Porezdelitev osne sile ohišja na zvar čepa. .................................................................... 26 
Slika 3.17: Izračun obratovalnih lastnosti hidravličnega valja. ........................................................ 28 
Slika 4.1: Izometrični pogled sestava z odmaknjenim kolesom....................................................... 29 
Slika 4.2: Sestav mehanskega opornega sistema (a) naris; in (b) prerez. ......................................... 30 
Slika 4.3: (a) Vključeno delovanje mehanskega opornega sistema. (b) Izključeno delovanje 
mehanskega opornega sistema. ......................................................................................... 31 
Slika 4.4: Prikaz preme (a) naris; (b) prerez; (c) tloris; in (d) detajl namestitve nosilca 
krivuljnika na objemko. .................................................................................................... 32 
Slika 4.5: Sestav kolesa (a) naris; in (b) prerez. ............................................................................... 33 
Slika 4.6: Sestav roke (a) naris; (b) prerez neobremenjene roke; (c) izometrični pogled; in (d) 
prerez obremenjene roke. .................................................................................................. 35 
Slika 4.7: Sestav krivuljnika (a) naris; in (b) prerez. ........................................................................ 37 
Slika 4.8: Hidravlična shema traktorja in dodatnega mehanskega opornega sistema. ..................... 38 
Slika 4.9: Izračunani parametri nihanja kolesa traktorja pri vožnji s hitrostjo 10 km/h. .................. 45 
Slika 4.10: Frekvenca ter pospešek vibracij pri različnih hitrostih vožnje. ...................................... 45 
 
 
 
 xvi 
 
 
 xvii 
Kazalo preglednic 
Preglednica 2.1: Specifikacije traktorja IMT Deluxe 539 [4]. ........................................................... 8 
Preglednica 3.1: Morfološka matrika. .............................................................................................. 10 
Preglednica 3.2: Podatki o mreženju elementov za MKE analizo. .................................................. 16 
Preglednica 3.3: Pojasnilo rezultatov MKE analize. ........................................................................ 16 
Preglednica 4.1: Kosovnica sestava mehanskega opornega sistema. ............................................... 30 
Preglednica 4.2: Kosovnica sestava preme z nosilci. ....................................................................... 33 
Preglednica 4.3: Kosovnica sestava kolesa. ..................................................................................... 34 
Preglednica 4.4: Kosovnica sestava roke. ........................................................................................ 36 
Preglednica 4.5: Kosovnica sestava krivuljnika. .............................................................................. 36 
Preglednica 4.6: Uporabljene hidravlične komponente. .................................................................. 39 
Preglednica 4.7: Podatki o izbranem hidravličnem valju [14]. ........................................................ 39 
Preglednica 4.8: Specifikacije vzmeti [16]....................................................................................... 39 
Preglednica 4.9: Rezultati obremenitev kolesa in mehanizma. ........................................................ 40 
Preglednica 4.10: Dimenzije nosilnih elementov. ............................................................................ 40 
Preglednica 4.11: Izračunane dimenzije zvara ter parametri utrujanja. ........................................... 41 
Preglednica 4.12: Numerično izračunane notranje sile in momenti v kontroliranih nosilcih. ......... 41 
Preglednica 4.13: Numerično izračunana reakcijska sila na gredi. .................................................. 42 
Preglednica 4.14: Rezultati izračunanih primerjalnih napetosti v različnih točkah. ........................ 42 
Preglednica 4.15: Rezultati izračunanega koeficienta kontrole utrujanja zvara. .............................. 43 
Preglednica 4.16: Rezultati preračunov hidrostatičnih enot. ............................................................ 43 
 
 
 
 
  
 xviii 
 
 
 xix 
Seznam uporabljenih simbolov 
Oznaka Enota Pomen 
   
A mm2, m2 površina 
a mm računska debelina zvara 
a m s-2 pospešek 
b mm širina 
c N mm-1 togost 
D mm, m premer 
d mm, m premer 
E / delovni princip 
e mm razdalja kritične točke od težiščne osi 
F N sila 
f Hz frekvenca 
g m s-2 gravitacijski pospešek 
h mm višina 
I mm4 vztrajnostni moment prereza 
i / prestavno razmerje 
k / koeficient 
L mm dolžina 
M N mm moment 
m kg masa 
N N osna sila 
n / število 
n vrt min-1 vrtilna frekvenca 
o mm obseg 
P bar tlak 
P kW moč 
p bar, MPa tlak 
Q l min-1, m3 s-1 pretok hidravlične kapljevine 
q cm3 vrt-1 iztisnina 
R inch, mm premer 
R N mm-2 napetost 
R / koncept 
S mm3 statični moment prereza 
s mm poves 
T N tangencialna sila 
T s perioda 
t mm debelina 
t s čas 
v m s-1, km h-1 hitrost 
W inch, mm širina 
W mm3 odpornostni moment prereza 
w / utežni faktor 
y mm oddaljenost 
 xx 
Z N sila 
   
γ / koeficient 
η / izkoristek 
ν / varnost 
σ N mm-2 normalna napetost 
τ N mm-2 tangencialna napetost 
φ rad zasuk 
 
 
   
Indeksi   
   
C razlika  
č črpalka  
dod dodatni  
dop dopustni  
e razlika  
Ff obremenitev  
f upogib  
HV hidravlični 
valj 
 
kot kotalni  
Mf varnost 
materiala 
 
max največji  
min najmanjši  
n osni  
n največji  
p priključek  
p pnevmatika  
p 0,2 tečenje  
pr primerjalni  
r rezultanta  
RMS efektivnost  
sr srednji  
t težišče  
t traktor  
t torzija  
v volumetrični  
v vzmet  
vv varnostni 
ventil 
 
x težiščna os  
y težiščna os  
z težiščna os  
   
 
 xxi 
Seznam uporabljenih okrajšav 
Okrajšava Pomen 
  
3D tridimenzionalno 
MKE metoda končnih elementov 
NFORCSO notranja sila v vozlišču z upoštevanjem koordinatnega sistema 
prereza nosilca (ang. Nodal Forces In Beam Section Orientation At 
Element Nodes) 
RF reakcijska sila v vozlišču (ang. Reaction Force At Nodes) 
AVG povprečje (ang. Average) 
RMS efektivna vrednost (ang. Root Mean Square) 
  
  
  
  
  
  
  
 
 
  
 xxii 
 
 
 1 
1. Uvod 
1.1. Ozadje problema 
Človek že od nekdaj uporablja številne naprave opremljene s kolesi. Slednja so nameščena 
na različnih vozilih, ki se dnevno uporabljajo za transport ljudi ter blaga. Prav tako so kolesa 
nameščena na večini delovnih strojev, saj omogočajo učinkovit transport ter premagovanje 
najrazličnejših ovir, na katere naletimo med vožnjo. Za kotaljenje je potreben ustrezen 
uprijem oboda kolesa s podlago. Ta je odvisen od adhezijskega koeficienta med dvema 
materialoma, ki sta v stiku. Kolesa so zato običajno opremljena z gumijastimi pnevmatikami, 
saj te ponujajo optimalni oprijem v najrazličnejših pogojih.  
 
Poleg lastnosti materiala, iz katerega je narejena pnevmatika ima na uprijem velik vpliv tudi 
profil pnevmatike. Na dirkališčih se uporabljajo pnevmatike z gladkim profilom, saj na 
asfaltirani progi ni prisotnih nobenih ovir in je oprijem zagotovljen izključno preko stične 
površine. Na delovne stroje pa se običajno montira pnevmatike z grobim ter globokim 
profilom, saj te z obliko omogočajo vožnjo tudi preko različnih ovir, na katere naletimo pri 
vožnji izven asfaltiranih cest. Prav na takih poteh se pogosto srečujemo s težavami, ko zaradi 
nizkega koeficienta trenja med pnevmatiko in podlago pride do zdrsa pogonskih koles. 
Vožnja po taki podlagi je izredno počasna ali celo onemogočena. Zato se razvijajo različne 
naprave ter pripomočki, ki bi zmanjšali ter tudi popolnoma preprečili zdrs koles pri 
obratovanju vozila na podlagi z nizkim adhezijskim koeficientom. 
 
Z zmanjšanjem uprijema med pnevmatiko in podlago se najpogosteje srečujemo pri 
transportu ali obratovanju delovnih strojev na kmetijskih površinah. Na vlažnih travnatih ali 
blatnih tleh je gibanje stroja pogosto izredno težavno ali onemogočeno. V takih okoliščinah 
lahko uporabimo različne asistenčne sisteme. Nekateri osnovni sistemi, ki pripomorejo k 
izboljšanju uprijema so serijsko vgrajeni v konstrukcijo delovnega stroja, pogosto pa si 
pomagamo z uporabo dodatnih izdelkov. Večina rešitev se uporablja zgolj takrat, ko je 
uprijem koles izredno slab, saj pri vožnji po utrjenem cestišču ovirajo gibanje stroja.  
 
Delovni stroji, ki so predvideni za obratovanje izključno na spolzkih površinah kot so blato 
ali sneg imajo običajno nameščene gosenice. Čeprav jim to omogoča gibanje po težavnejšem 
terenu ni omogočen samostojni transport takih strojev na daljše razdalje. Zato je v večini 
primerov smiselna uporaba koles. Z ustreznimi prilagoditvami lahko izboljšamo uprijem 
kolesa na spolzki površini. Vendar večina obstoječih rešitev še vedno ne omogoča neovirano 
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nadaljevanje vožnje po taki podlagi. Aktiviranje ali namestitev sistemov za pomoč pri vožnji 
po spolzki podlagi običajno zahteva od uporabnika dodatno fizično delo, ki je lahko v 
omenjenih okoliščinah izredno zamudno ali celo nevarno. Pri prehodu nazaj na utrjeno 
površino pa je potrebno uporabljen sistem izklopiti ali odstraniti, saj le-ta ne omogoča vožnje 
po utrjeni površini. 
 
 
1.2. Cilji 
Za preprečevanja zdrsa pogonskih koles se je začelo z razvojem opornega mehanskega 
sistema, ki bi bil vgrajen na pogonska kolesa vozila. Ena izmed prednosti je možnost 
aktiviranja sistema v nekaj sekundah brez dodatnega dela upravljalca vozila. Z aktiviranjem 
sistema bi bilo omogočeno gibanje tudi po spolzki podlagi. Vožnja po utrjeni cesti bi še 
vedno potekala nemoteno, saj sistem po izključitvi ne bi oviral delovnega stroja.  
 
Cilj te diplomske naloge je izdelava funkcionalnega 3D-modela opornega mehanskega 
sistema traktorja na osnovi idejnega mehanizma. Sestavni elementi morajo biti 
dimenzionirani za namestitev sistema na traktor srednje velikosti. Model mehanizma mora 
biti zasnovan tako, da nudi dodatno oporo na območju stika kolesa s podlago. Za nemoteno 
delovanje vozila mora biti mehanski sistem nameščen znotraj oboda pogonskega kolesa. 
Aktiviranje in deaktiviranje delovanje sistema je izvedeno z uporabo obstoječih priključkov 
hidravličnega sistema traktorja. 
 
Na osnovi 3D-modela mehanskega sistema je predvidena napetostno-deformacijska analiza 
ključnih nosilnih elementov ter dimenzioniranje hidravličnega sistema, ki omogoča vklop in 
izklop mehanskega sistema. Predvideti je potrebno tudi morebitne težave, ki bi se pojavile 
pri testiranju prototipa. 
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2. Teoretične osnove in pregled literature 
2.1. Stanje tehnike 
2.1.1. Konstrukcija delovnega stroja 
Vozila s kolesi so večinoma že opremljena z različnimi sistemi, ki pripomorejo k boljšemu 
oprijemu koles na spolzki podlagi. 
 
Prenos moči iz motorja na kolesa se izvaja preko diferenciala. Ta omogoča različno 
porazdelitev vrtilnega momenta na levo in desno kolo, kar omogoča stabilno vožnjo v 
ovinku. Pri vožnji naravnost pa se pojavi težava, če je eno izmed pogonskih koles v stiku s 
spolzko podlago. Na to kolo se prenese veliko večji delež vrtilnega momenta kot pa na kolo 
z boljšim oprijemom. To privede do zdrsa. Z zaporo diferenciala se na obe pogonski kolesi 
dovede enak vrtilni moment. Dodatno lahko omogočimo gibanje vozila po podlagi z nizkim 
adhezijskim koeficientom z vklopom pogona na dodaten par koles, če je to mogoče. 
 
Bistvena prednost omenjenih rešitev je enostaven ter takojšen vklop in izklop, brez dodatnih 
posegov v delovni stroj. Pogosto pa to ni dovolj za preprečitev zdrsa koles na spolzkih 
površinah. 
 
Konstrukcija večine delovnih strojev omogoča pritrditev dodatnih koles. S tem se poveča 
dotikalna površina ter se omogoči gibanje tudi po slabo oprijemljivih tleh. Prav tako se lahko 
na stroj obesi dodatne uteži in s tem se poveča silo trenja med kolesom in podlago. 
 
 
2.1.2. Pnevmatike 
Dobro oprijemljivost imajo pnevmatike s posebno obliko profila. Visok profil pnevmatike 
omogoči, da se le-ta ugrezne globlje v zemljišče. Prav tako ima velik vpliv širina ter velikost 
pnevmatike, saj z večjimi zagotovimo večjo dotikalno površino. Slednjo lahko dosežemo 
tudi z znižanjem tlaka v pnevmatikah. Pnevmatike lahko napolnimo s tekočino, s čimer 
povečamo maso traktorja ter znižamo težišče, kar pripomore k preprečitvi zdrsa. 
 
Teoretične osnove in pregled literature 
4 
Pnevmatike se na delovnih strojih menjujejo le redko, zato je nesmiselna montaža pnevmatik 
z visokim profilom, če je predvidena vožnja večinoma po urejenih poteh, kjer ne 
pričakujemo zdrsa koles. Z znižanjem tlaka v pnevmatiki zmanjšamo njeno nosilnost, kar 
lahko privede do poškodb pnevmatike. Tekočina v pnevmatiki omogoča stabilnejšo vožnjo 
na pobočjih, ampak poslabša vozne lastnosti traktorja. 
 
 
2.1.3. Namenske verige in ploščati grabilci 
Za vožnjo v zimskih razmerah po zaledenelih cestah se običajno uporabljajo namenske 
snežne verige, ki se namestijo na tekalno površino pogonskih koles. Z njimi je omogočen 
oprijem kolesa s spolzko podlago. Za večja delovna vozila so na razpolago jeklene verige z 
dodanimi jeklenimi konicami po obodu. Njihova namestitev je težavna ter zamudna. Vozila 
z nameščenimi verigami morajo zmanjšati hitrost gibanja, poleg tega pa je vožnja za voznika 
izredno neudobna. Uporaba verig na asfaltirani cesti lahko privede do poškodb vozišča. 
 
Na podoben način kot omenjene verige deluje tudi ploščati grabilec prikazan na sliki 2.1.  
 
 
 
Slika 2.1: Prikaz uporabe ploščatega grabilca [1]. 
 
Namenjen je primerom, ko so kolesa zaradi večkratnega zdrsa že vkopana v podlago. 
Osnovni element je plošča, ki se jo s pomočjo zateznih trakov namesti pravokotno na tekalno 
površino kolesa. Plošča je iz poljubnega materiala, najpogosteje iz gume. Pri obratu kolesa 
se grabilec oprime tal ter tako omogoči premik ugreznjenega vozila izven mehke podlage.  
 
Teoretične osnove in pregled literature 
5 
Čeprav se ta pripomoček odlično obnese na razmočenem terenu, ni namenjen uporabi med 
vožnjo, ampak le reševanju v primeru, ko so kolesa že vkopana v podlago. 
 
 
2.1.4. Avtomatski sistem za preprečitev zdrsa pri obdelovanju 
zemlje 
V delu Pranava in sodelavcev [2] je predstavljen avtomatski elektronski sistem za omejitev 
zdrsa pogonskih koles pri delu s priključki, ki so vpeti na tritočkovno priključno drogovje 
traktorja. 
 
Pri obdelovanju zemlje je priključek v stiku s podlago. Zaradi spremembe obdelovane 
površine priključek dodatno zavira traktor, kar lahko privede do zdrsa koles. Za omogočanje 
nadaljnjega dela je potrebno spremeniti položaj priključka z uporabo hidravličnega sistema 
traktorja. 
 
Elektronski sistem preračuna zdrs kolesa iz razmerja izmerjene dejanske ter teoretične 
hitrosti traktorja. Dejanska hitrost je izračunana iz vrtilne hitrosti gnanih koles, teoretična pa 
iz pogonskih. Kadar elektronski sistem zazna zdrs, ki je večji od dopustnega, izvrši dvig 
tritočkovnega priključnega drogovja s priključkom. Z novim položajem priključek ne ovira 
več traktorja pri gibanju. Pri zdrsu, ki je manjši od predvidenega, pa se izvede spust 
priključka. S tem je med obdelovanjem zemlje avtomatsko zagotovljen optimalen položaj 
priključka ter gibanje traktorja v mejah zdrsa koles. 
 
Sistem se je izkazal za zelo učinkovitega, vendar pa ni namenjen preprečevanju zdrsa pri 
uporabi traktorja za transport ampak le pri obdelovanju zemlje s priključkom.  
 
 
2.1.5. Kolo s premičnimi rokami 
Za preprečevanje zdrsa koles je bil prijavljen patent, ki opisuje sistem s krmiljenimi 
premičnimi rokami, ki se oprejo na vozno površino [3]. 
 
Osnovni sestavni element je pogonska gred, ki poganja kolo s pnevmatiko. Na kolesu je 
fiksno nameščenih več teleskopskih rok, ki se po potrebi raztegnejo preko oboda kolesa do 
končnega položaja ali skrčijo pod nivo tekalne površine. Na koncu posamezne roke je 
pritrjen krmiljen grabilec z zobmi. Ta omogoča oprijem roke na različnih podlagah. 
Krmiljenje sestavnih delov je izvedeno z adaptivnim krmilnikom preko rotacijskih 
priključkov. Krmilnik sinhronizira gibanje premičnih rok na podlagi izmerjenih vhodnih 
podatkov ter tako zagotavlja optimalno obratovanje sistema. Merilna zaznavala so 
nameščena na ključnih delih teleskopske roke, kolesa ter grabilca. Krmiljenje poskrbi, da je 
obod kolesa vedno v stiku s podlago. Prenos sile iz ene premične roke na drugo pri zasuku 
kolesa je izvedeno tako, da so sile ter momenti konstantni [3]. 
 
Opisana tehnična rešitev poleg vožnje po spolzki podlagi opisuje tudi premagovanje 
različnih naravnih ovir kot so skale in luknje ter vzpenjanje po terenu z nagibom večjim od 
30° na horizontalno podlago. Prikaz delovanja je prestavljen na sliki 2.2. 
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Optimalno delovanje opisanega sistema je torej odvisno od številnih senzorjev ter krmiljenja 
na podlagi vhodnih signalov. Pri upravljanju vozila izven urejenih poti lahko naletimo na 
številne ovire, ki predstavljajo nevarnost za ustrezno delovanje senzorjev. S tem pa se pojavi 
nevarnost neustreznega delovanja krmiljenja pomičnih rok. Dodatna težava je programiranje 
krmilnika, da bi ta ustrezno predvidel kombinacijo vseh dejavnikov, ki so prisotne na terenu. 
Posledica tega je nevarnost upravljanja vozila, ki ima nameščen opisani sistem. 
 
 
 
Slika 2.2: Prikaz delovanja kolesa s pomičnimi rokami [3]. 
 
2.2. Idejni mehanizem 
S krmiljenimi pomičnimi rokami bi teoretično lahko zagotovili optimalno gibanje vozila po 
spolzki podlagi, ampak v praksi je tak sistem izredno težko realizirati. Zato namesto 
krmiljenih pomičnih rok uporabimo mehanski sestav z vzmetjo, kot je prikazano na sliki 2.3. 
 
Dve ročici (1) sta členkasto vpeti na kolo ter ohišje teleskopske roke (2). To je preko vzmeti 
(3), ki omogoča linearne pomike povezano z batnico (4), na katero je vpet grabilec (5). 
Ohišje je vodeno po sklenjeni krivulji (6), ki poteka okrog osi vrtenja kolesa (O).  
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Slika 2.3: Prikaz idejnega mehanskega sistema. 
 
Z vodenjem roke po krivulji omogočimo dve stanji mehanizma. V stanju opravljanja 
funkcije mehanizma je grabilec v stiku s podlago. S svojo obliko omogoča prenos moči ter 
pomik kolesa v smeri vožnje. Ob zasuku kolesa z vpeto teleskopsko roko grabilec ohrani 
svoj položaj, batnica pa se pomakne v ohišje, da ne pride do dviga kolesa. Zaradi vzmeti 
grabilec deluje na vozno podlago s silo.  
 
Kadar grabilec zaradi zasuka kolesa s teleskopsko roko ni več v stiku s podlago, je 
mehanizem v stanju nedelovanja. Z vodenjem sestava po krivulji zagotovimo, da ta ne sega 
izven oboda kolesa. Ustrezno vodenje po krivulji je omogočeno zaradi členkasto vpetih 
ročic. Ob nadaljnjem zasuku kolesa preide grabilec ponovno v stik s podlago. Delovanje 
mehanizma je tako periodično. Da zagotovimo učinkovito obratovanje ne glede na smer 
kotaljenja kolesa, mora roka pri stiku s tlemi ležati na premici, ki gre skozi os vrtenja kolesa. 
 
 
2.3. Izbrani traktor 
Uporaba opornega mehanskega sistema je predvidena na srednje velikem traktorju. 
Dimenzije teleskopske roke so odvisne od velikosti kolesa, zato je potrebno poznati 
dimenzije nameščene pnevmatike. Dimenzije nosilcev teleskopske roke ter krivulje pa so 
odvisne od konstrukcije traktorja.  
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Za izdelavo prototipa smo izbrati traktor proizvajalca IMT model Deluxe 539 letnik izdelave 
1985, ki je prikazan na sliki 2.4. Specifikacije traktorja, ki jih potrebujemo za izdelavo 3D-
modela so podane v preglednici 2.1. 
 
 
 
Slika 2.4: Izbrani traktor. 
 
Preglednica 2.1: Specifikacije traktorja IMT Deluxe 539 [4]. 
IMT 593 Deluxe 1985 
Masa traktorja mt [kg] 1440 
Največja dopustna masa priključka mp [kg] 1000 
Dodatna masa dvojnega mehanizma mdod [kg] 800 
Koeficient obremenitve zadnje preme kz [/] 0,67 
Hidravlični sistem traktorja 
Največji pretok hidravlične črpalke Qč [l/min] 12 
Največja vrtilna frekvenca črpalke nč [vrt/min] 720 
Mehanski izkoristek črpalke ηmh č [/] 0,9 
Volumetrični izkoristek črpalke ηv č [/] 0,9 
Tlak nastavitve varnostnega ventila pvv [bar] 175 
Prestavno razmerje zobniškega gonila i [/] 2,78 
Pogonsko kolo 
Proizvajalec in model pnevmatike Mitas AC 85 [5] 
Nazivna velikost 320/85 R28 
Kotalni obod pnevmatike okot [mm] 3793 
Premer platišča R [inch] / [mm] 28 / 711 
Širina prečnega preseka pnevmatike W [inch] / [mm] 12,4 / 3150 
Tlak v pnevmatiki P [bar] 1,4 
Ostalo 
Gravitacijski pospešek g [m/s2] 9,81 
Varnostni faktor v [/] 1,5 
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3. Metodologija raziskave 
3.1. Koncepti rešitve tehničnih funkcij 
Pri procesu razvoja konstrukcije je potrebno predvideti različne rešitve, ki omogočajo 
opravljanje posameznih funkcij. Za boljši pregled rešitev izdelamo morfološko matriko, v 
kateri prikažemo različne možne delovne principe, ki omogočajo opravljanje izbrane 
funkcije ter funkcijskega zakona. Izbrane delovne principe posamezne funkcije nato 
prikažemo s konceptom, kot je prikazano na sliki 3.1. Morfološka matrika je predstavljena 
v preglednici 3.1. 
 
 
 
Slika 3.1: Zasnova morfološke matrike in koncepta [6]. 
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Preglednica 3.1: Morfološka matrika. 
Funkcija Nosilec funkcije/delovni princip 
V
zm
et
en
je
 
E
1
 
Vijačna vzmet 
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Kretnica 
E31 
Zasuk krivuljnika 
E32 
Zatik batnice 
E33 
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Drsenje 
E41 
Kotaljenje 
E42 
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3.1.1. Izbrani koncept 
Izbrana kombinacija delovnih principov je prikazana z enačbo (3.1). Izdelan koncept je 
predstavljen na sliki 3.2. 
𝑹 = 𝑬𝟏𝟏 + 𝑬𝟐𝟐 + 𝑬𝟑𝟐 + 𝑬𝟒𝟐 (3.1) 
 
 
 
Slika 3.2: Predstavitev koncepta (a) teleskopska roka; (b) prerez teleskopske roke; in (c) krivuljnik. 
 
Izbrani koncept sestavlja tlačna vijačna vzmet, ki je vgrajena znotraj ohišja teleskopske roke 
ter potiska batnico navzven. Izpad batnice preprečimo z uporabo vijaka. Ta je delno privit v 
batnico tako, da je glava vijaka v stiku z zunanjo stranjo ohišja. Pri pomiku batnice v ohišje 
se vijak odmakne od ohišja v osni smeri, vzmet pa se skrči. Na ohišje so pritrjeni čepi, ki 
omogočajo pritrditev ročic ter vodenje po krivuljniku. 
 
Roka je po krivuljniku vodena s kotalnim ležajem, ki se kotali znotraj utora. Krivuljnik je 
nameščen tako, da se lahko zasuka okrog osi kolesa. Roka je vodena tako, da sega izza oboda 
kolesa le na manjšem območju krivuljnika. Z rotacijo slednjega ter ohranitvijo novega 
položaja stik grabilca roke s podlago ni več mogoč, ne glede na položaj roke. 
 
 
Aktiviranje sistema z uporabo hidravličnega sistema traktorja 
 
Bistvena lastnost mehanskega opornega sistema je možnost hitrega ter učinkovitega 
aktiviranja, kadar je to potrebno. To je omogočeno z dodatnim mehanizmom, ki s pomočjo 
hidravličnega sistema traktorja omogoča zasuk krivuljnika. Vpetje hidravličnega valja 
omogoča pretvorbo premočrtnega gibanja batnice v rotacijo krivuljnika, kot je prikazano na 
sliki 3.3. 
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Slika 3.3: (a) Krivuljnik v obratovalnem stanju sistema. (b) Zasuk krivuljnika in izklop sistema. 
 
Z zasukom krivuljnika povzročimo, da sega teleskopska roka izza oboda pnevmatike le na 
zadnjem koncu traktorja. V takem položaju krivuljnika stik roke s podlago ni več omogočen. 
S tem zagotovimo neovirano vožnjo traktorja. 
 
 
3.2. Preračun predvidenih obremenitev 
3.2.1. Obremenitev pogonskega kolesa traktorja 
Najprej je potrebno izračunati obremenitve pogonskega kolesa traktorja. Predvidene statične 
obremenitve so prikazane na sliki 3.4. Dinamične obremenitve, ki delujejo na kolo so 
bistveno manjše od statičnih. Zato upoštevamo le slednje z uporabo varnostnega faktorja.  
 
Mehanizem je nameščen na zadnja pogonska kolesa traktorja, zato je potrebno izračunati 
obremenitev zadnjega kolesa (Zk) po enačbi (3.2). Podatki o traktorju so navedeni v 
preglednici 2.1. 
𝒁𝐤 =
𝒁𝟐
𝟐
∙ 𝒗 =
(𝒎𝐭 + 𝒎𝐝𝐨𝐝 + 𝒎𝐩) ∙ 𝒈 ∙ 𝒌𝐳
𝟐
∙ 𝒗 =
=
(𝟏𝟏𝟒𝟎 𝒌𝒈 + 𝟖𝟎𝟎 𝒌𝒈 + 𝟏𝟎𝟎𝟎 𝒌𝒈) ∙ 𝟗, 𝟖𝟏 
𝒎
𝒔𝟐
∙ 𝟎, 𝟔𝟕
𝟐
∙ 𝟏, 𝟓 =
= 𝟏𝟓𝟗𝟕𝟐 𝑵 
(3.2) 
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Slika 3.4: Statične obremenitve traktorja. 
 
Izračun obremenitve opravimo še brez upoštevanja mase priključka ter varnostnega faktorja, 
da dobimo najmanjšo obremenitev kolesa.  
 
 
3.2.2. Obremenitev mehanizma in izbira vzmeti 
Mehanski sistem mora biti zasnovan tako, da kolo ne glede na položaj teleskopske roke 
vedno ostane v stiku s podlago. To zagotovimo z uporabo ustrezne vzmeti, ki omogoča 
pomik batnice za tekalno površino kolesa.  
 
Kadar teleskopska roka ni v stiku s podlago je mehanizem obremenjen zgolj z lastno težo, 
ki jo zanemarimo. Ob stiku roke s podlago pa ta prevzame del obremenitve pnevmatike, kot 
je prikazano na sliki 3.5. 
 
 
 
Slika 3.5: Porazdelitev obremenitve na pnevmatiko ter na vzmet teleskopske roke. 
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Leta 1991 je Lines [8] s terenskimi preizkusi določeval togost različnih dimenzij pnevmatik 
z upoštevanjem različnih obratovalnih pogojev traktorja. Prišel je do sklepa, da ima 
pnevmatika največjo togost pri mirovanju. S povečanjem hitrosti se togost zmanjšuje. Pri 
hitrostih višjih od 10 km/h togost pnevmatike doseže najmanjšo vrednost ter se ne spreminja 
več [8]. Za izračun togosti pnevmatike (cp) pri gibanju s hitrostjo 10 km/h je bila podana 
eksperimentalno dobljena enačba (3.3). Dimenzije pnevmatike, ki jih potrebujemo za 
izračun so navedene v preglednici 2.1. 
𝒄𝐩 = 𝟏𝟕𝟐 − 𝟏, 𝟕𝟕 ∙ 𝑹 + 𝟎, 𝟑𝟒 ∙ 𝑾 ∙ 𝑹 ∙ 𝑷 =
= 𝟏𝟕𝟐 − 𝟏, 𝟕𝟕 ∙ 𝟐𝟖 𝒊𝒏 + 𝟎, 𝟑𝟒 ∙ 𝟏𝟐, 𝟒 𝒊𝒏 ∙ 𝟐𝟖 𝒊𝒏 ∙ 𝟏, 𝟔 𝒃𝒂𝒓 =
= 𝟐𝟖𝟕, 𝟕 
𝑵
𝒎𝒎
 
(3.3) 
 
Skupna sila vzmeti (Fv) je sestavljena iz sile prednapetja (Fv1) ter dodatne obremenitve (Fv2). 
Poves pnevmatike (sp) je enak dodatnemu povesu vzmeti (sv2). Z uporabo enačbe (3.4) lahko 
iz razmerja togosti vzmeti ter togosti pnevmatike izračunamo dodatno obremenitev vzmeti. 
𝒔𝐯𝟐 = 𝒔𝐩 =
𝑭𝐩
𝒄𝐩
=
𝑭𝐯𝟐
𝒄𝐯
 (3.4) 
 
Vsota obremenitev, ki delujejo na pnevmatiko ter vzmet je predstavljena v enačbi (3.5). 
𝒁𝐤 = 𝑭𝐩 + 𝑭𝐯𝟏 + 𝑭𝐯𝟐 = 𝑭𝐩 + 𝑭𝐯𝟐 + 𝒄𝐯 ∙ 𝒔𝐯𝟏 (3.5) 
 
S kombinacijo ter preureditvijo enačb (3.4) in (3.5) dobimo enačbo (3.7), ki jo uporabimo 
za izračun dodatne obremenitve vzmeti. K dobljeni vrednosti prištejemo silo prednapetja 
vzmeti, ki jo izračunamo po enačbi (3.6) ter tako dobimo skupno silo vzmeti (Fv) po enačbi 
(3.8). Podatki o vzmeti so navedeni v preglednici 4.8. 
𝑭𝐯𝟏 = 𝒔𝐯𝟏 ∙ 𝒄𝐯 = 𝟒𝟐 𝒎𝒎 ∙ 𝟏𝟓, 𝟏 
𝑵
𝒎𝒎
= 𝟔𝟑𝟓 𝑵 (3.6) 
𝑭𝐯𝟐 =
𝒄𝐯
𝒄𝐯 + 𝒄𝐩
∙ (𝒁𝐤 − 𝑭𝐯𝟏) =
𝟏𝟓, 𝟏 
𝑵
𝒎𝒎
𝟏𝟓, 𝟏 
𝑵
𝒎𝒎 + 𝟐𝟖𝟕, 𝟕 
𝑵
𝒎𝒎
∙ (𝟏𝟓𝟗𝟕𝟏, 𝟕 𝑵 − 𝟔𝟑𝟓 𝑵) =
= 𝟕𝟔𝟔 𝑵 
(3.7) 
𝑭𝐯 = 𝑭𝐯𝟏 + 𝑭𝐯𝟐 = 𝟔𝟑𝟓 𝑵 + 𝟕𝟔𝟔 𝑵 = 𝟏𝟒𝟎𝟏 𝑵 (3.8) 
 
Dobljena vrednost je sila, s katero je mehanizem obremenjen v položaju pravokotno na 
podlago. Ko mehanizem preide v stik s tlemi pa je vzmet obremenjena zgolj s silo 
prednapetja v smeri osi teleskopske roke, kar predstavlja tudi predvideno obremenitev 
mehanizma. Enaka obremenitev nastopi tudi pri končnem položaju, ko roka zapusti stik s 
podlago. 
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Skupna sila vzmeti mora biti manjša od največje dovoljene sile vzmeti (Fn). Poleg tega mora 
biti tudi manjša od najmanjše sile, ki deluje na kolo. S tem zagotovimo, da kolo ostane vedno 
v stiku s podlago. Pogoj je predstavljen v enačbi (3.9). 
𝒁𝐤 𝐦𝐢𝐧 ≥ 𝑭𝐧 ≥ 𝑭𝐯 (3.9) 
 
 
3.3. Napetostno-deformacijska analiza vitalnih nosilnih 
elementov 
3.3.1. Določitev reakcijskih sil in momentov 
S poznanimi dimenzijami ključnih elementov izdelamo linijski model mehanizma. Preračun 
opravimo v treh različnih položajih, ki so prikazani na sliki 3.6. Prvi položaj nastopi, ko pri 
gibanju traktorja naprej pride teleskopska roka v stik s podlago. Pri drugem položaju je roka 
postavljena pravokotno na podlago. Tretji položaj pa nastopi, ko je batnica ponovno v 
iztegnjenem položaju tik preden roka izgubi stik s podlago. 
 
 
 
Slika 3.6: Položaj mehanizma: (a) prvi; (b) drugi; in (c) tretji. 
 
Model je v posameznem položaju statično nedoločen, zato potrebujemo za izračun reakcij 
dodatne deformacijske enačbe. Zato reakcije ter notranje sile in momente konstrukcije v 
posameznem položaju izračunamo z uporabo računalniškega programa Abaqus, ki omogoča 
reševanje tehniških problemov z analizo končnih elementov. 
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Najprej je potrebno v programskem okolju izdelati linijske modele posameznega sestavnega 
dela mehanizma z ustreznimi dimenzijami: sornik, teleskopsko roko, ravno ročico in 
ukrivljeno ročico. Posameznemu linijskemu elementu nato določimo ustrezen prerez profila 
ter material. Sledi določitev koordinatnega sistema posameznega prereza profila ter 
mreženje. Podatki o modelu posameznega kosa so predstavljeni v preglednici 3.2. 
Preglednica 3.2: Podatki o mreženju elementov za MKE analizo. 
Model 
Število 
kosov 
Število 
elementov 
Število 
vozlišč 
Tip mreženih 
elementov 
Sornik 2 15 16 
Dvo-vozliščni linijski 
element (B31) 
Ravna ročica 1 40 41 
Krivljena ročica 1 43 44 
Teleskopska roka 1 35 36 
 
 
Posamezne modele nato povežemo v sestav. S povezavami izdelamo členkasto vpetje 
medsebojnih delov s prosto rotacijo okrog predvidene osi. 
 
Sledi izdelava statičnega obremenitvenega stanja ter aplikacija predvidene obremenitve za 
posamezni položaj. Proste konce sornikov konzolno vpnemo s preprečitvijo pomikov ter 
zasukov. Pomike preprečimo tudi na prostem koncu gredi, ki je nameščena na ohišju. Pomik 
je onemogočen v smeri koordinatnega izhodišča sestava, ki leži na središčni osi ohišja. V tej 
točki deluje sila kot posledica stika s krivuljnikom. 
 
Rezultati simulacij so notranje sile in momenti posameznega sestavnega dela v njegovem 
lokalnem koordinatnem sistemu. Poleg teh vrednosti potrebujemo tudi vrednost rezultante 
sil, ki delujejo na prosti konec gredi. Dobljeni rezultati so predstavljeni na slikah, 3.7, 3.8, 
3.9 in 3.10. Pojasnilo dobljenih rezultatov je navedeno v preglednici 3.3. 
 
Preglednica 3.3: Pojasnilo rezultatov MKE analize. 
Oznaka Pojasnitev oznake Simbol 
NFORCSO1 Notranja osna sila N [N] 
NFORCSO2 Notranja prečna sila v y-osi Tz [N] 
NFORCSO3 Notranja prečna sila v z-osi Tz [N] 
NFORCSO4 Notranji upogibni moment v y-osi My [Nmm] 
NFORCSO5 Notranji upogibni moment v z-osi Mz [Nmm] 
NFORCSO6 Notranji torzijski moment Mt [Nmm] 
RF Rezultanta reakcijskih sil Fr [N] 
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Slika 3.7: Numerično izračunane notranje sile in momenti sestava v prvem položaju mehanizma. 
Metodologija raziskave 
18 
 
Slika 3.8: Numerično izračunane notranje sile in momenti sestava v drugem položaju mehanizma. 
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Slika 3.9: Numerično izračunane notranje sile in momenti sestava v tretjem položaju mehanizma. 
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Slika 3.10: Numerično izračunane reakcijske sile na vpetju sornikov ter gredi. 
 
 
3.3.2. Trdnostna kontrola ohišja teleskopske roke 
Po dolžini ohišja teleskopske roke se notranje sile ter momenti spreminjajo, zato je kontrolo 
napetosti potrebno opraviti na različnih kontrolnih mestih. Predstavljen je postopek izračuna 
napetosti za kontrolno mesto B pri prvem položaju mehanizma. Dimenzije prereza so 
navedene v preglednici 4.10, vrednosti notranjih sil in momentov pa v preglednici 4.12. 
Napetosti, ki se pojavljajo na prerezu ohišja ter položaji kontrolnih točk so predstavljeni na 
sliki 3.11. 
 
 
 
Slika 3.11: Potek napetosti v prerezu ohišja. 
 
Najprej je potrebno izračunati geometrijske karakteristike prereza. Ploščino prereza 
kvadratnega profila (A) izračunamo po enačbi (3.10), vztrajnostna momenta prereza (Iy in 
Iz) pa po enačbi (3.11) [9].  
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𝑨 = 𝒂𝟐 − (𝒂 − 𝟐 ∙ 𝒕)𝟐 = (𝟏𝟎𝟎 𝒎𝒎)𝟐 − (𝟏𝟎𝟎 𝒎𝒎 − 𝟐 ∙ 𝟏𝟎 𝒎𝒎)𝟐 = 𝟑𝟔𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟐 (3.10) 
𝑰𝐲 = 𝑰𝐳 =
𝒂𝟒
𝟏𝟐
−
(𝒂 − 𝟐 ∙ 𝒕)𝟒
𝟏𝟐
=
(𝟏𝟎𝟎 𝒎𝒎)𝟒
𝟏𝟐
−
(𝟏𝟎𝟎 𝒎𝒎 − 𝟐 ∙ 𝟏𝟎 𝒎𝒎)𝟒
𝟏𝟐
=
= 𝟒𝟗𝟐𝟎𝟎𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟒 
(3.11) 
 
Za izračun strižne napetosti, ki se pojavlja v kontrolni točki 1 je potrebno izračunati statični 
moment prereza (Sz) med težiščno osjo ter zunanjim robom po enačbi (3.12). Pri izračunu 
upoštevamo posamezne površine ter njihovo oddaljenost od težišča, kot je prikazano na 
sliki 3.12. 
 
 
 
Slika 3.12: Izračun statičnega momenta prereza. 
 
𝑺𝒛 = ∑ 𝑨𝒊 ∙ 𝒚𝐓𝒊
𝒏
𝒊=𝟏
= 𝑨𝟏 ∙ 𝒚𝐓𝟏 + 𝑨𝟐 ∙ 𝒚𝐓𝟐 =
= 𝟖𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟐 ∙ 𝟐𝟎 𝒎𝒎 + 𝟏𝟎𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟐 ∙ 𝟒𝟓 𝒎𝒎 = 𝟔𝟏𝟎𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟑 
(3.12) 
 
Ker se v prerezu pojavlja tudi moment v osni smeri ohišja je potrebno izračunati torzijski 
odpornostni moment (Wt), ki ga za tankostenske prereze konstantne debeline izračunamo po 
enačbi (3.13). 
𝑾𝐭 = 𝟐 ∙ 𝑨𝐬𝐫 ∙ 𝒕 = 𝟐 ∙ (𝒂 − 𝒕)
𝟐 ∙ 𝒕 = 𝟐 ∙ (𝟏𝟎𝟎 𝒎𝒎 − 𝟏𝟎 𝒎𝒎)𝟐 ∙ 𝟏𝟎 𝒎𝒎
= 𝟏𝟔𝟐𝟎𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟑 
(3.13) 
 
Sledi izračun osne napetosti (σn) po enačbi (3.14) ter upogibne napetosti (σfy), ki se pojavlja 
v kontrolni točki 1 po enačbi (3.15). 
𝝈𝐧 =
𝑵
𝑨
=
−𝟏𝟒𝟎𝟏 𝑵
𝟑𝟔𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟐
= −𝟎, 𝟒 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 (3.14) 
𝝈𝐟 𝐲 =
𝑴𝐲
𝑰𝐲
∙ 𝒆𝐳 =
𝑴𝐲
𝑰𝐲
∙
𝒂
𝟐
=
−𝟏𝟕𝟔𝟑𝟗𝟔 𝑵𝒎𝒎
𝟒𝟗𝟐𝟎𝟎𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟒
∙
𝟏𝟎𝟎 𝒎𝒎
𝟐
= −𝟏, 𝟖 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 (3.15) 
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Potrebno je izračunati še vrednost strižne napetosti (τy), ki se pojavlja v kontrolni točki 1 po 
enačbi (3.16) ter torzijsko napetosti (τt) po enačbi (3.17). 
𝝉𝐲 =
𝑻𝐲 ∙ 𝑺𝒛
𝒃 ∙ 𝑰𝐳
=
𝟕𝟔𝟒 𝑵 ∙ 𝟔𝟏𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟑
𝟏𝟎𝟎 𝒎𝒎 ∙ 𝟒𝟗𝟐𝟎𝟎𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟒
= 𝟎, 𝟎𝟏 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
  (3.16) 
𝝉𝐭 =
𝑴𝐭
𝑾𝐭
=
−𝟏𝟏𝟓𝟐𝟏𝟐 𝑵𝒎𝒎
𝟏𝟔𝟐𝟎𝟎𝟎 𝒎𝒎𝟑
= −𝟎, 𝟕 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 (3.17) 
 
Sledi izračun primerjalne napetosti kontrolnih točk prereza z upoštevanjem ustreznih 
napetosti. V točki 1 delujejo osna, upogibna, strižna in torzijska napetost. Primerjalno 
napetosti (σpr1) izračunamo po enačbi (3.18). Pri izračunu upoštevamo absolutne vrednosti 
napetosti, saj se smeri delovanja napetosti pri različnih položajih lahko razlikujejo.  
𝝈𝐩𝐫 𝟏 = √(|𝝈𝐧| + |𝝈𝐟 𝐲|)
𝟐
+ 𝟑 ∙ (|𝝉𝐲| + |𝝉𝐭|)
𝟐
=
= √(|−𝟎, 𝟒 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
| + |−𝟏, 𝟖 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
|)
𝟐
+ 𝟑 ∙ (|𝟎, 𝟎𝟏 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
| + |−𝟎, 𝟕 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
|)
𝟐
=
= 𝟐, 𝟔 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 
(3.18) 
 
V kontrolni točki 2 pa delujejo zgolj osna ter torzijska napetost. Primerjalno napetost 
točke (σpr2) izračunamo po enačbi (3.19). 
𝝈𝐩𝐫 𝟐 = √(𝝈𝐧)𝟐 + 𝟑 ∙ 𝝉𝐭𝟐 = √(𝟎, 𝟒 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
)
𝟐
+ 𝟑 ∙ (−𝟎, 𝟕 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
)
𝟐
= 𝟏, 𝟑 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 (3.19) 
 
Primerjalna napetost posamezne kontrolne točke mora biti manjša od dopustne napetosti 
materiala (σdop), ki jo izračunamo po enačbi (3.20). Podatki o materialu so navedeni v 
preglednici 4.10. 
𝝈𝐝𝐨𝐩 =
𝑹𝐩 𝟎,𝟐
𝒗
=
𝟑𝟓𝟓 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 
𝟏, 𝟓
= 𝟐𝟑𝟔, 𝟕 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 
(3.20) 
 
Po enakem postopku izračunamo tudi napetosti v kontrolnih točkah ostalih kontrolnih mest 
pri različnih položajih mehanizma.  
 
 
3.3.3. Trdnostna kontrola ročice 
Napetostno-deformacijsko analizo ročice opravimo po enakem postopku kot za ohišje. 
Upoštevati moramo ustrezne enačbe za geometrijske karakteristike prereza. Napetosti, ki se 
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pojavljajo so predstavljene na sliki 3.13. Dimenzije prereza in notranje reakcije so 
predstavljene v preglednicah 4.10 in 4.12. 
 
V prerezu se pojavlja torzijski moment, za primer odprtega prereza pa ne poznamo ustrezne 
enačbe za torzijski odpornostni moment. Zato razdelimo torzijski moment na dvojico 
strižnih sil (Ty,dod in Tz,dod) po enačbi (3.21). Primer izračuna je opravljen za ravno ročico v 
kontrolni točki A.  
𝑻𝐲,𝐝𝐨𝐝 = 𝑻𝐳,𝐝𝐨𝐝 =
𝟏
𝟐
∙
𝑴𝐭
𝒉
𝟐
=
𝟏
𝟐
∙
𝟏𝟓𝟒𝟏 𝑵𝒎𝒎
𝟕𝟎 𝒎𝒎
𝟐
= 𝟐𝟐 𝑵 (3.21) 
 
 
 
Slika 3.13: Potek napetosti v prerezu ročice. 
 
Sledi izračun primerjalne napetosti v kontrolnih točkah na enak način kot pri ohišju. 
Krivljena in ravna ročica imata enake dimenzije prerezov. Za obe opravimo preračun trdnosti 
v predstavljenih kontrolnih točkah. 
 
 
3.3.4. Trdnostna kontrola sornika 
Kontrolo napetosti opravimo še za konzolno vpeta sornika. Dimenzije in notranje reakcije 
so navedene v preglednicah 4.10 in 4.12. Na sliki 3.14 so prikazane napetosti, se pojavljajo 
na prerezu. 
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Slika 3.14: Potek napetosti v konzolno vpetem sorniku. 
 
Preračun opravimo po enakem postopku kot za napetost v ohišju roke na predstavljenih 
kontrolnih mestih ter kontrolnih točkah. 
3.3.5. Kontrola zvara na utrujanje 
Gred ter čepi so na ohišje roke pritrjeni s kotnim zvarom, ki ga je potrebno kontrolirati na 
utrujanje po standardu EN 1993-1-9 [10].  
 
 
Zvar gredi 
 
Najprej je potrebno izračunati vrednost notranjega upogibnega momenta (Mf) po enačbi 
(3.22) ter tangencialno silo (T) po enačbi (3.23), ki se pojavljata v prerezu zvara. Prikazan 
preračun je opravljen za drugi položaj mehanizma. Podatki za izračun so navedeni v 
preglednicah 4.10 in 4.12. Na sliki 3.15 so prikazane predvidene napetosti, ki se pojavljajo 
na prerezu zvara. 
 
 
 
Slika 3.15: Predviden potek napetosti v zvaru. 
 
𝑴𝐟 = 𝑭𝐫 ∙ 𝑳 = 𝟏𝟒𝟎𝟏 𝑵 ∙ 𝟏𝟒𝟕 𝒎𝒎 = 𝟐𝟎𝟓𝟗𝟏𝟔 𝑵𝒎𝒎 (3.22) 
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𝑻 = 𝑭𝐫 = 𝟏𝟒𝟎𝟏 𝑵 (3.23) 
 
Pri kontroli napetosti zvara je potrebno upoštevati manjšo računsko dolžino zvara, saj zvar 
ni nosilen na začetni ter končni točki varjenja. Premer čepa, ki ga s kotnim zvarom privarimo 
na pločevino predstavlja v tem primeru srednjico zvara. V delu Mateka in sodelavcev [11] 
je podan predlog za izračun največje upogibne ter strižne napetosti. ki se pojavita na prerezu 
krožnega zvara. Upogibno napetost (σf) tako izračunamo po enačbi (3.24), strižno (τ) pa po 
enačbi (3.25). 
 
𝝈𝐟 =
𝟒 ∙ 𝑴𝐟
𝝅 ∙ 𝒂 ∙ (𝒅 − 𝒂)𝟐
=
𝟒 ∙ 𝟐𝟎𝟓𝟗𝟏𝟔 𝑵𝒎𝒎
𝝅 ∙ 𝟓 𝒎𝒎 ∙ (𝟕𝟎 𝒎𝒎 − 𝟓 𝒎𝒎)𝟐
= 𝟏𝟐, 𝟒 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 (3.24) 
𝝉 =
𝑻
𝝅 ∙ 𝒂 ∙ (𝒅 − 𝒂)
=
𝟏𝟒𝟎𝟏 𝑵
𝝅 ∙ 𝟓 𝒎𝒎 ∙ (𝟕𝟎 𝒎𝒎 − 𝟓 𝒎𝒎)
= 𝟏, 𝟒 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 (3.25) 
 
Nadaljujemo z izračunom razlike napetosti (∆σe in ∆τe) pri obratovanju. Kadar teleskopska 
roka ni v stiku s podlago predpostavimo, da zvar ni obremenjen, zato je razlika napetosti 
enaka največji izračunani napetosti, kot je prikazano z enačbama (3.26) in (3.27). 
∆𝝈𝐞 = 𝝈𝐟 𝐦𝐚𝐱 − 𝝈𝐟 𝐦𝐢𝐧 = 𝝈𝐟 = 𝟏𝟐, 𝟒 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 (3.26) 
∆𝝉𝐞 = 𝝉𝐦𝐚𝐱 − 𝝉𝐦𝐢𝐧 = 𝝉 = 𝟏, 𝟒 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
 (3.27) 
 
Sledi določitev dopustne razlike napetosti (∆σC in ∆τC), ki je odvisna od konstrukcijskega 
detajla ter števila obratovalnih ciklov. Izračun opravimo za 2∙106 obratovalnih ciklov. Za 
izbrano število ciklov je vrednost razlike napetosti enaka oznaki izbranega konstrukcijskega 
detajla. Za normalno napetost upoštevamo konstrukcijski detajl z oznako 40, za strižno pa 
detajl z oznako 80. 
 
Kontrolo za primer strižne napetosti, ki se pojavi v kontrolni točki 1 opravimo po enačbi 
(3.28). Kontrolo upogibne napetosti v točki 2 pa po enačbi (3.29). Zvar je ustrezno 
dimenzioniran, če je vrednost dobljenega koeficienta manjša od 1. 
𝜸𝐌𝐟 ∙ 𝜸𝐅𝐟 ∙ ∆𝝉𝐞
∆𝝉𝐜
=
𝟏, 𝟐𝟓 ∙ 𝟏 ∙ 𝟏, 𝟒 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
𝟖𝟎 𝑴
𝑵
𝒎𝒎𝟐
= 𝟎, 𝟎𝟐 ≤ 𝟏 (3.28) 
𝜸𝐌𝐟 ∙ 𝜸𝐅𝐟 ∙ ∆𝝈𝐞
∆𝝈𝐜
=
𝟏, 𝟐𝟓 ∙ 𝟏 ∙ 𝟏𝟐, 𝟒 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
𝟒𝟎 
𝑵
𝒎𝒎𝟐
= 𝟎, 𝟑𝟗 ≤ 𝟏 (3.29) 
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V nobenih izmed kritičnih točk se ne pojavljajo tako normalne kot tangencialne napetosti, 
zato kontrola za kombinacijo napetosti ni potrebna. 
 
 
Zvar čepa 
 
Dva para čepov sta privarjena na ohišje s kotnim zvarom, zato je potrebna kontrola le-teh. 
Najprej določimo notranje reakcije, ki se pojavljajo v prerezu zvara. Zvar je obremenjen 
zgolj s tangencialno silo, ki je posledica osne sile ohišja roke, kot je prikazano na sliki 3.16. 
Ker sta čepa postavljena simetrično na os ohišja sta oba obremenjena z enako silo. 
 
 
 
Slika 3.16: Porezdelitev osne sile ohišja na zvar čepa. 
Strižno silo izračunamo po enačbi (3.30). Prikazan je postopek preračuna za čep v kontrolni 
točki B pri prvem položaju mehanizma. Podatki, ki jih potrebujemo za izračun so navedeni 
v preglednici 4.12.  
𝑻 =
𝑵
𝟐
=
𝟑𝟕𝟖 𝑵
𝟐
= 𝟏𝟖𝟗 𝑵 (3.30) 
 
Zvar čepa je obremenjen zgolj s strižno napetostjo. Postopek kontrole zvara čepa opravimo 
na enak način kot kontrolo zvara gredi. Upoštevamo enake obratovalne pogoje. 
 
 
3.4. Preračun vibracij 
Med vožnjo traktorja z aktivnim mehanskim opornim sistemom lahko pričakujemo nihanje 
zadnjega dela traktorja, saj vzmet mehanizma razbremeni pnevmatiko, kar privede do 
pomika v vertikalni smeri. 
 
Iz 3D-modela lahko izmerimo zasuk kolesa, pri katerem je teleskopska roka v stiku s 
podlago. Predvideni model je sestavljen iz štirih rok, ki so pritrjene simetrično po obodu 
kolesa. Na osnovi enačbe (3.5) lahko tako predvidimo poves pnevmatike v odvisnosti od 
zasuka kolesa. Za prikaz nihanja traktorja nas zanima čas, potreben za celoten obrat 
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kolesa (T) pri dani hitrosti. Slednjega izračunamo po enačbi (3.31). Podatki o pnevmatiki so 
navedeni v preglednici 2.1. Izračun je prikazan pri gibanju traktorja s hitrostjo 5 km/h. 
𝑻 =
𝒐𝒌𝒐𝒕
𝒗
=
𝟑𝟕𝟗𝟑
𝟏𝟎𝟎𝟎  𝒎
𝟓
𝟑, 𝟔 
𝒎
𝒔
= 𝟐, 𝟕𝟑 𝒔 (3.31) 
 
Pri gibanju s konstantno hitrostjo lahko določimo s kakšno frekvenco (f) niha traktor kot 
posledica povesa pnevmatike. Pri tem upoštevamo čas, potreben za obrat kolesa pri dani 
hitrosti ter število teleskopskih rok na kolesu. Frekvenco izračunamo po enačbi (3.32). 
𝒇 = 𝒏 ∙
𝟏
𝑻
= 𝟒 ∙
𝟏
𝟐, 𝟕𝟑 𝒔
= 𝟏, 𝟒𝟔 𝑯𝒛 (3.32) 
 
Graf nihanja traktorja prikažemo kot spremembo povesa pnevmatike (∆sp), ki je odvisna od 
zasuka kolesa. Izračunamo jo po enačbi (3.33). 
∆𝒔𝐩(𝝋) = 𝒔𝐩 𝐦𝐚𝐱 − 𝒔𝐩(𝝋) (3.33) 
 
Na vodoravni osi grafa lahko zasuk kolesa nadomestimo s časom. Pri tem upoštevamo čas, 
ki je potreben za en obrat kolesa pri dani hitrosti. Podatki so sedaj predstavljeni kot poves 
pnevmatike v odvisnosti od časa. Sledi izračun pospeška, ki je posledica povesa pnevmatike 
v vertikalni smeri po enačbi (3.34). 
𝒂(𝒕) =
𝒅𝟐∆𝒔𝐩
𝒅𝒕𝟐
 (3.34) 
 
Za ustrezno predstavitev vplivov na človeško telo, ki so posledica nihanja traktorja je 
potrebno podatke ustrezno obdelati [12]. Izračunati je potrebno efektivno vrednost pospeška 
(aRMS) po enačbi (3.35). Pri tem upoštevamo utežni faktor, ki je odvisen od frekvence 
nihanja. Vrednosti utežnih faktorjev so navedene v standardu [12]. 
𝒂𝑹𝑴𝑺 = √
𝟏
𝑻
∫  (𝒂(𝒕) ∙ 𝒘)𝟐𝒅𝒕
𝑻
𝟎
 (3.35) 
 
 
3.5. Preračun hidrostatičnih enot 
Pri dimenzioniranju hidravličnega sistema je pomemben podatek iztisnina hidravlične 
črpalke (qč max), ki jo izračunamo po številski enačbi (3.36). Zanima nas tudi moč 
pogonskega motorja (PM), ki je potrebna za pogon hidravlične črpalke. To izračunamo po 
enačbi (3.37). Podatki za izračun so navedeni v preglednici 2.1. 
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𝒒č 𝐦𝐚𝐱 =
𝑸č ∙ 𝟏𝟎𝟎𝟎
𝒏č ∙ 𝜼𝐯č
=
𝟏𝟐 
𝒍
𝒎𝒊𝒏 ∙ 𝟏𝟎𝟎𝟎
𝟕𝟐𝟎 
𝒗𝒓𝒕
𝒎𝒊𝒏 ∙ 𝟎, 𝟗
= 𝟏𝟖, 𝟓 
𝒄𝒎𝟑
𝒗𝒓𝒕
  (3.36) 
𝑷𝐌 =
𝒑𝐯𝐯 ∙ 𝑸č
𝟔𝟎𝟎 ∙ 𝜼𝐯č ∙ 𝜼𝐦𝐡 č
∙
𝟏
𝒊
=
𝟏𝟕𝟓 𝒃𝒂𝒓 ∙ 𝟏𝟐 
𝒍
𝒎𝒊𝒏
𝟔𝟎𝟎 ∙ 𝟎, 𝟗 ∙ 𝟎, 𝟗
∙
𝟏
𝟐, 𝟕𝟖
= 𝟏, 𝟓𝟓 𝒌𝑾  (3.37) 
 
Za dani hidravlični sistem izvedemo tudi preračune osnovnih lastnosti hidravličnega valja, 
ki so prikazane na sliki 3.17. Sila, s katero deluje hidravlični valj je odvisna od tlaka ter 
površine. Pri pomiku ven iz ohišja deluje hidravlična kapljevina na celotno površino bata. 
Silo delovanja (FHV) izračunamo po enačbi (3.38). Dimenzije izbranega hidravličnega valja 
pa so navedene v preglednici 4.7. 
 
 
 
Slika 3.17: Izračun obratovalnih lastnosti hidravličnega valja. 
 
𝑭𝐇𝐕, = 𝒑𝐯𝐯 ∙ 𝑨 = 𝒑𝐯𝐯 ∙
𝝅𝑫𝟐
𝟒
=
𝟏𝟕𝟓
𝟏𝟎
𝑴𝒑𝒂 ∙
𝝅(𝟒𝟎 𝒎𝒎)𝟐
𝟒
= 𝟐𝟏𝟗𝟗𝟏 𝑵 (3.38) 
 
Hitrost pomika batnice je odvisna od pretoka kapljevine ter površine, na katero kapljevina 
deluje. Ker hkrati pomikamo dva hidravlična valja predpostavimo, da se pretok kapljevine 
enakomerno porazdeli na oba. Hitrost pomika batnice (vHV) izračunamo po enačbi (3.39). 
𝒗𝐇𝐕 =
𝑸č
𝟐
𝑨
=
𝑸č
𝟐
𝝅𝑫𝟐
𝟒
=
𝟒 ∙ 𝟏𝟐 ∙
𝟏
𝟔𝟎 ∙ 𝟏𝟎𝟎𝟎 
𝒎𝟑
𝒔
𝟐 ∙ 𝝅 (
𝟒𝟎
𝟏𝟎𝟎𝟎  𝒎)
𝟐 = 𝟎, 𝟎𝟖 
𝒎
𝒔
 (3.39) 
 
Z znano hitrostjo lahko izračunamo, koliko časa potrebuje batnica za celotni pomik med 
skrajnima legama (tHV) po enačbi (3.40). 
𝒕𝐇𝐕 =
𝒉
𝒗𝐇𝐕
=
𝟑𝟎𝟎
𝟏𝟎𝟎𝟎  𝒎
𝟎, 𝟎𝟖 
𝒎
𝒔
= 𝟑, 𝟕𝟔 𝒔 (3.40) 
 
Izračune opravimo še za pomike batnice v ohišje hidravličnega valja. Pri tem upoštevamo 
manjšo površino na katero deluje hidravlična kapljevina, saj je na bat pritrjena batnica. Vsi 
rezultati preračuna hidrostatičnih enot so predstavljeni v preglednici 4.16. 
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4. Rezultati in diskusija 
4.1. Tehnični opis prototipa 
Z meritvami smo dobili dimenzije za izdelavo modela obstoječe konstrukcije traktorske 
preme s kolesom. Sledila je izdelava posameznih komponent mehanskega sistema na osnovi 
izbranega koncepta. Komponente so dimenzionirane tako, da je omogočena njihova izdelava 
ter montaža na obstoječo konstrukcijo traktorja. Na sliki 4.1 je prikazan izometrični pogled 
končnega sestava. V modelu so uporabljeni standardni elementi iz knjižnice modelirnika ter 
ležaj iz spletne baze proizvajalca [13]. 
 
 
 
Slika 4.1: Izometrični pogled sestava z odmaknjenim kolesom. 
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Na premo traktorja je pritrjen nosilec, na katerega je nameščen krivuljnik. Med kolesom ter 
krivuljnikom so nameščene teleskopske roke. Te so vpete na pogonsko kolo in se skupaj z 
njim vrtijo okrog osi preme. Roke so vodene po utoru krivuljnika. Na spodnjem delu segajo 
izven oboda kolesa, s čimer je omogočen stik s podlago. Ko roka zapusti stik s podlago je 
vodena tako, da ne sega izza oboda pnevmatike. Roke so dimenzionirane tako, da ne pride 
do naseda katerega izmed elementov pri največji predvideni obremenitvi traktorja ter 
posledično največjemu povesu pnevmatike in vzmeti.  
 
Sestav je prikazan na sliki 4.2, pripadajoča kosovnica pa v preglednici 4.1. 
 
 
 
Slika 4.2: Sestav mehanskega opornega sistema (a) naris; in (b) prerez. 
 
Preglednica 4.1: Kosovnica sestava mehanskega opornega sistema. 
Pozicija Naziv Št. Kosov Masa [kg] 
1 Prema z nosilci 1 63,5 
2 Krivuljnik 1 46,7 
3 Vijak 8 0,007 
4 Matica 8 0,002 
5 Podložka 8 0,001 
6 Teleskopska roka 4 36,3 
7 Podložka 8 0,02 
8 Razcepka 8 0,002 
9 Kolo 1 57,1 
10 Matica 8 0,03 
11 Podložka 8 0,009 
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Mehanski sistem lahko vključimo ali izključimo z rotacijo krivuljnika. Na sliki 4.3 sta 
prikazana različna položaja mehanskega opornega sistema pri največji predvideni 
obremenitvi traktorja. S pomočjo dodatnega mehanizma je omogočena pretvorba 
premočrtnega gibanja batnice hidravličnega valja v rotacijo krivuljnika. S tem spremenimo 
položaj utora, po katerem je vodena roka. Pri izključenem položaju krivuljnika stik roke s 
podlago ni omogočen.  
 
 
 
Slika 4.3: (a) Vključeno delovanje mehanskega opornega sistema. (b) Izključeno delovanje 
mehanskega opornega sistema. 
 
 
4.1.1. Prema z nosilci 
Na zadnjo premo traktorja je med bobnasto zavoro ter nosilcem kabine nameščena dvodelna 
objemka, ki omogoča pritrditev nosilca krivuljnika. Prema ni idealne valjaste oblike, zato 
med premo in objemko vstavimo dvodelno aluminijasto pušo, ki jo ustrezno oblikujemo pri 
montaži. Dvodelna objemka je pritrjena z vijaki. 
 
Na objemko sta nameščena spodnji ter zgornji nosilec krivuljnika, ki sta medsebojno 
pritrjena z vijaki. Med objemko ter nosilcem je nameščena dvodelna puša iz litega poliamida 
z zračnostjo, ki omogoča zasuk krivuljnika. Predvideno je mazanje puše, da ohranimo 
ustrezno delovanje sestava. Pomik nosilca krivuljnika v osni smeri preme je onemogočen z 
ustrezno obliko objemke. 
 
Spodnji nosilec krivuljnika je narejen iz krivljene pločevine, privarjene na polkrožno pušo. 
Na mestih prepogiba ter pritrditve je dodatno ojačan z rebri. Zgornji nosilec je izdelan na 
enak način z dodatno privarjeno krivljeno pločevino z izvrtino, v katero se s sornikom pritrdi 
batnico hidravličnega valja.  
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Na novo je izdelan tudi zgornji nosilec kabine traktorja. Tega podaljšamo, tako da sega izven 
zadnjega dela blatnika. S krivljenjem ter varjenjem dodatnih pločevin je oblikovan tako, da 
je omogočeno členkasto vpetje hidravličnega valja. Na enak način je izdelan spodnji nosilec, 
ki je namenjen varovanju tritočkovnega priključnega drogovja traktorja. Nosilca sta 
privarjena skupaj preko dveh krivljenih pločevin. Varjeni nosilec kabine je z obstoječimi 
vijaki pritrjen na premo traktorja.  
 
Hidravlični valj je s sorniki ter podložko in razcepko pritrjen na varjeni nosilec kabine ter 
zgornji nosilec krivuljnika. S tem je zagotovljen zasuk, ki je potreben za pretvorbo 
premočrtnega gibanja v rotacijsko. Nagnjenost hidravličnega valja zagotovi ustrezno smer 
zasuka krivuljnika. 
 
Na obstoječi konstrukciji zadnje preme traktorja ni dovolj prostora za vgradnjo mehanskega 
sistema, zato dodamo distančnik med pogonsko gred ter vpetje kolesa. Za pritrditev 
distančnika na gred uporabimo obstoječe vijake. Za pritrditev na ojačitev kolesa pa je 
potrebno izdelati konusni stožčasti zatič z navojnim čepom. S konusom in tesnim ujemom 
preprečimo zasuk zatiča pri pritrditvi kolesa. 
 
Sestav preme z nosilci je prikazan na sliki 4.4, pripadajoča kosovnica pa v preglednici 4.2. 
 
 
 
Slika 4.4: Prikaz preme (a) naris; (b) prerez; (c) tloris; in (d) detajl namestitve nosilca krivuljnika 
na objemko. 
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Preglednica 4.2: Kosovnica sestava preme z nosilci. 
Pozicija Naziv 
Št. 
kosov 
Masa 
[kg] 
Pozicija Naziv 
Št. 
kosov 
Masa 
[kg] 
1 Prema 1 / 13 Podložka 2 0,01 
2 Nosilec kabine 1 19,5 14 Razcepka 2 0,001 
3 Distančnik kolesa 1 17,4 15 Vijak 2 0,03 
4 Konusni navojni zatič 8 0,1 16 Matica 2 0,005 
5 Dvodelna puša 2 0,1 17 Podložka 2 0,001 
6 Objemka 1 1 1,8 18 Vijak 2 0,003 
7 Objemka 2 1 1,8 19 Vijak 4 0,003 
8 Drsna puša 2 0,1 20 Matica 4 0,001 
9 Nosilec krivuljnika 1 1 12,0 21 Podložka 4 0,001 
10 Nosilec krivuljnika 2 1 8,7 22 Matica 12 0,03 
11 Hidravlični valj 1 / 23 Podložka 12 0,008 
12 Sornik 2 0,3  
 
 
4.1.2. Kolo 
Teleskopske roke so preko sornikov nameščene na priključno ploščo. Priključna plošča je iz 
pločevine s privarjenimi ojačitvami za pritrditev na kolo ter namestitev sornikov. Z ustrezno 
kombinacijo položaja ojačitve platišča ter platišča kolesa pridobimo prostor za vgradnjo 
priključne plošče z vstavljenimi sorniki.  
 
Sestav kolesa je prikazan na sliki 4.5, pripadajoča kosovnica pa v preglednici 4.3. 
 
 
 
Slika 4.5: Sestav kolesa (a) naris; in (b) prerez. 
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Preglednica 4.3: Kosovnica sestava kolesa. 
Pozicija Naziv Št. Kosov Masa [kg] 
1 Pnevmatika 1 / 
2 Priključna plošča 1 46,2 
3 Platišče 1 / 
4 Ojačitev platišča 1 / 
5 Sornik 8 1,2 
6 Vijak 6 0,2 
7 Matica 6 0,03 
8 Podložka 6 0,008 
 
 
4.1.3. Teleskopska roka 
Ključni sestav mehanskega sistema je teleskopska roka. Osnovni element je ohišje izdelano 
iz standardnega kvadratnega profila. Na vrhu je privarjen pokrov z izvrtino, spodaj pa 
prirobnica z navojnimi izvrtinami. Na straneh so privarjeni čepi ter gred. Na ohišju je tudi 
izvrtina, ki omogoča izpad umazanije. Na gredi ohišja je nameščen enoredni kroglični ležaj 
z dvostranskim tesnilom, ki je pred izpadom varovan z zunanjim vskočnikom. Na spodnji 
strani ohišja so z vijaki pritrjena strgala, ki odstranjujejo ter preprečujejo vnos umazanije v 
ohišje. 
 
V pokrov ohišja je nameščena vodilna puša, ki omogoča vodenje vijaka ter zadrževanje 
vzmeti v ustrezni poziciji. Notranjost ohišja je prav tako obdana z vodili. Na spodnji strani 
je z vijaki pritrjena prirobnica, ki zadržuje vodila znotraj ohišja. Vodila, ki so izdelana iz 
litega poliamida so dodatno varovana pred izpadom z lastno obliko ter vijaki. 
 
Batnica je izdelana iz kvadratnega jeklenega profila. V središčni osi batnice je daljša navojna 
izvrtina ter krajša in širša izvrtina, ki omogoča namestitev vzmeti. Na spodnji strani je 
izvrtina za pritrditev grabilca s pomočjo sornika. 
 
Grabilec je izdelan iz varjene pločevine. Zobje grabilca so krivljeni navzven. S tem 
zagotovimo samodejno odpadanje nabrale umazanije. Robovi zobovja so pobrušeni, da 
omogočajo lažje zaritje v podlago. Grabilec je nameščen na batnico tako, da je omogočen 
delni zasuk. S tem omogočimo prilagajanje položaja grabilca na različni podlagi ter pri 
zasuku kolesa. 
 
Teleskopska roka je preko ravne ter krivljene ročice vpeta na priključno ploščo kolesa. 
Ročici sta sestavljeni iz dveh delov ter pritrjeni z vijaki. Notranja ročica je ravna, zunanja pa 
ukrivljena. S tem je omogočeno ustrezno delovanje mehanizma. 
 
Med ohišjem ter batnico je vstavljena vzmet. Batnica je v ohišje pritrjena z vijakom s finim 
navojem. Ta preprečuje samodejno odvitje zaradi vibracij. Z različno globino privitja vijaka 
lahko dosežemo različno prednapetje vzmeti. Med glavo vijaka ter ohišjem je vstavljena 
podložka. Vzmet je pred uklonom varovana z izvrtino batnice ter obliko vodilne puše, ki je 
vstavljena v pokrov ohišja. 
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Stik grabilca s podlago privede do obremenitve roke. Vzmet omogoča pomik batnice z 
vijakom v ohišje ter hkrati delovanje s silo na batnico. S tem zagotovimo ustrezen stik roke 
s podlago ter preprečitev zdrsa kolesa zaradi oblikovnega prenosa moči. 
 
Sestav roke je prikazan na sliki 4.6, pripadajoča kosovnica pa v preglednici 4.4. 
 
 
 
Slika 4.6: Sestav roke (a) naris; (b) prerez neobremenjene roke; (c) izometrični pogled; in (d) 
prerez obremenjene roke.  
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Preglednica 4.4: Kosovnica sestava roke. 
Pozicija Naziv 
Št. 
kosov 
Masa 
[kg] 
Pozicija Naziv 
Št. 
kosov 
Masa 
[kg] 
1 Ohišje 1 11,4 13 Kotalni ležaj 1 0,3 
2 Batnica 1 8,8 14 Zunanji vskočnik 1 0,01 
3 Grabilec 1 1,6 15 Vijak 2 0,001 
4 Vodilna puša 1 0,03 16 Podložka 2 0,001 
5 Vodilna plošča 1 2 0,1 17 matica 2 0,001 
6 Vodilna plošča 2 2 0,1 18 Prirobnica 1 0,1 
7 Vijak 1 1,0 19 Strgalo 4 0,01 
8 Podložka 1 0,2 20 Vijak 8 0,001 
9 Vzmet 1 0,3 21 Ravna ročica 1 1 3,6 
10 Sornik 1 0,3 22 Ravna ročica 2 1 2,1 
11 Podložka 1 0,02 23 Krivljena ročica 1 1 3,7 
12 Razcepka 1 0,001 24 Krivljena ročica 2 1 2,2 
 
 
4.1.4. Krivuljnik 
Krivuljnik je sestavljen iz notranje, zunanje ter priključne plošče. Ustrezno pozicijo notranje 
ter zunanje plošče zagotovimo z uporabo centrirnih zatičev. Plošče medsebojno dodatno 
pritrdimo z vijaki z ugreznjeno glavo. Širina utora je večja od nazivne širine ležaja. S tem je 
omogočeno kotaljenje ležaja znotraj utora. Na utoru ni ostrih prehodov, da ne pride do 
poškodbe ležaja.  
 
Teleskopska roka je vodena po krivuljniku tako, da je njena os pri stiku s podlago usmerjena 
v središče kolesa. S tem zagotovimo optimalno delovanje mehanskega opornega sistema ne 
glede na smer vožnje. 
 
Sestav krivuljnika je prikazan na sliki 4.7, pripadajoča kosovnica pa v preglednici 4.5. 
 
Preglednica 4.5: Kosovnica sestava krivuljnika. 
Pozicija Naziv Št. Kosov Masa [kg] 
1 Priključna plošča 1 11,4 
2 Notranja plošča 1 12,3 
3 Zunanja plošča 1 22,9 
4 Centrirni zatič 4 0,001 
5 Vijak 7 0,004 
6 Matica 7 0,001 
7 Podložka 7 0,001 
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Slika 4.7: Sestav krivuljnika (a) naris; in (b) prerez. 
 
 
4.1.5. Hidravlični sistem 
Traktor je opremljen s hidravličnim sistemom, ki omogoča napajanje zunanjih hidravličnih 
komponent preko priključkov. Vezalna shema obstoječega hidravličnega sistema traktorja 
in hidravličnih komponent mehanskega opornega sistema je predstavljena na sliki 4.8. 
 
Hidravlično črpalko (1) poganja dizelski motor traktorja (2) preko menjalnika (3). Črpalka 
potiska hidravlično olje iz rezervoarja po tlačnem vodu do tlačnega priključka (4). Na 
tlačnem vodu je nameščen varnostni ventil (5), ki omejuje tlak v sistemu. Preko povratnega 
priključka (4), je izveden pretok olja od porabnika nazaj v rezervoar preko povratnega filtra 
(6). Na hidravlični sistem traktorja je priključen tudi mehanizem tritočkovnega priključnega 
drogovja. 
 
Željen položaj krivuljnika dosežemo z dvosmerno delujočim hidravličnim valjem (8). 
Batnica valja je vpeta na nosilec krivuljnika, ohišje pa na konstrukcijo zadnje preme 
traktorja. Oporni mehanski sistem je nameščen na obeh pogonskih kolesih traktorja, zato 
hidravlični sistem sestavljata dva vzporedno vezana hidravlična valja. Krmiljenje je 
izvedeno preko elektromagnetnega potnega ventila (9). Ta je pritrjen na pritrdilno ploščo 
(10), ki je nameščena na konstrukcijo traktorja. Na potni ventil je dodatno nameščeni dvojni 
krmiljen protipovratni ventil (11), ki omogoča ohranitev pozicije hidravličnega valja.  
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Slika 4.8: Hidravlična shema traktorja in dodatnega mehanskega opornega sistema. 
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Izbrane hidravlične komponente so predstavljene v preglednici 4.6. Pri namestitvi 
upoštevamo navodila proizvajalca. Komponente medsebojno povežemo, kot je prikazano na 
shemi hidravličnega sistema. Za povezavo uporabimo ustrezne gibke cevi ter hitre 
hidravlične priključke. 
 
Preglednica 4.6: Uporabljene hidravlične komponente. 
Proizvajalec Komponenta Oznaka artikla 
ROSI Teh [14]  Hidravlični valj Hole 40x25-300 
Poclain Hydraulics [15] 
Potni ventil KV-4/3-5KL-6-C6-L 
Dvojni protipovratni ventil PP-KV-6-2-G3/8 
Priključna plošča VP-NOV-6-D 
 
 
Podatki za preračun hidrostatičnih enot hidravličnega valja so navedeni v preglednici 4.7.  
 
Preglednica 4.7: Podatki o izbranem hidravličnem valju [14]. 
Premer bata D [mm] 40 
Premer banice d [mm] 25 
Hod h [mm] 300 
 
 
4.2. Rezultati preračunov 
4.2.1. Obremenitev traktorja in mehanizma 
Tlačno vijačno vzmet smo izbrali iz kataloga proizvajalca [16]. Podatki o izbrani vzmeti so 
navedeni v preglednici 4.8. 
 
Preglednica 4.8: Specifikacije vzmeti [16]. 
Številka artikla 82/3/3 
Togost cv [N/mm] 15,1 
Premer žice d [mm] 6,3 
Srednji premer vzmeti D [mm] 50 
Število delovnih ovojev n [/] 8,5 
Dolžina neobremenjene vzmeti L0 [mm] 175 
Največja dovoljena sila vzmeti Fn [N] 1536 
Poves prednapetja vzmeti sv1 [mm] 42 
 
 
Rezultati obremenitve pogonskega kolesa traktorja ter obremenitve vzmeti so predstavljeni 
v preglednici 4.9.  
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Preglednica 4.9: Rezultati obremenitev kolesa in mehanizma. 
Največja obremenitev kolesa Zk max [N] 15972 
Najmanjša obremenitev kolesa Zk min [N] 8019 
Togost pnevmatike cp [N/mm] 287,7 
Sila prednapetja vzmeti Fv1 [N] 635 
Dodatna sila vzmeti Fv2 [N] 766 
Skupna sila vzmeti Fv [N] 1401 
 
 
Iz rezultatov je razvidno, da izbrana vzmet izpolnjuje pogoje predstavljene v enačbi (3.9). 
 
 
4.2.2. Dimenzije vitalnih nosilnih elementov 
Na osnovi 3D-modela so v preglednici 4.10 predstavljene dimenzije kontrolnih prerezov 
nosilnih elementov, pri katerih izvedemo napetostno-deformacijsko analizo. 
 
Preglednica 4.10: Dimenzije nosilnih elementov. 
Ohišje teleskopske roke 
Širina profila a [mm] 100 
Debelina pločevine t [mm] 10 
Ročica 
Širina  a [mm] 152 
Višina  h [mm] 70 
Debelina pločevine t [mm] 12 
Sornik 
Premer d [mm] 27 
Gred 
Dolžina L [mm] 147 
Premer d [mm] 70 
Čep 
Premer d [mm] 40 
Material: Konstrukcijsko jeklo S355 
Napetost tečenja 
Rp 0,2 
[N/mm2] 
355 
 
 
Podatki o velikosti kotnih zvarov s katerimi je pritrjena gred in čepi na ohišje roke ter 
uporabljeni parametri za kontrolo na utrujanje so navedeni v preglednici 4.11.  
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Preglednica 4.11: Izračunane dimenzije zvara ter parametri utrujanja. 
Debelina kontnega zvara a [mm] 5 
Parcialni faktor varnosti materiala γMf [/] 1,25 
Parcialni faktor obremenitve γFf [/] 1,00 
Razlika upogibne napetosti ∆σC [N/mm2] 40 
Razlika strižne napetosti ∆τC [N/mm2] 80 
 
 
4.2.3. Notranje sile in momenti vitalnih nosilnih elementov 
Notranje sile ter momenti, ki se pojavljajo v posameznem nosilcu na različnih kontrolnih 
mestih, so predstavljeni v preglednici 4.12. 
 
Preglednica 4.12: Numerično izračunane notranje sile in momenti v kontroliranih nosilcih. 
 Kontrolno 
mesto 
Položaj 1 Položaj 2 Položaj 3 
Notranji 
sornik 
N [N] 
A 206 764 206 
B 206 764 206 
MZ [Nmm] 
A -2499 -9261 -2499 
B -2499 -9261 -2499 
Zunanji 
sornik 
N [N] 
A -206 -764 -206 
B -206 -764 -206 
MZ [Nmm] 
A -9165 -33963 -9165 
B -9165 -33963 -9165 
Ravna 
ročica 
Ty [N] 
A 206 764 206 
B 206 764 206 
My [Nmm] 
A 1968 7291,4 1968 
B 43223 160174 43223 
Mt [Nmm] 
A 1541 5710 1541 
B 1541 5710 1541 
Krivljena 
ročica 
Ty [N] 
A 206 764 206 
B 206 764 206 
My [Nmm] 
A -8929 -33090,5 -8929 
B 32390 120030 32390 
Mt [Nmm] 
A 2064 7647 2064 
B -16059 -59511 -16059 
Ohišje 
teleskopske 
roke 
N [N] 
A 0 0 0 
B -378 -1401 -378 
C -378 -1401 -378 
Ty [N] 
A 206 764 206 
B 206 764 206 
C 206 764 206 
My [Nmm] 
A -31820 -111421 -31820 
B -47600 -176396 -47600 
C -16697 -34187 -16697 
Mt [Nmm] 
A -31090 -115212 -31090 
B -31090 -115212 -31090 
C -31090 -115212 -31090 
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Poleg vrednosti notranjih sil ter momentov smo z MKE analizo določili tudi reakcijsko silo 
na koncu gredi teleskopske roke. Rezultati so predstavljeni v preglednici 4.13. 
Preglednica 4.13: Numerično izračunana reakcijska sila na gredi. 
 Položaj 1 Položaj 2 Položaj 3 
Fr [N] 378 1401 378 
 
 
4.2.4. Rezultati napetostno-deformacijske analize 
V preglednici 4.14 so prikazane izračunane primerjalne napetosti, ki se pojavljajo pri 
različnih položajih mehanizma v kontrolnih točkah prereza posameznega nosilca. 
 
Preglednica 4.14: Rezultati izračunanih primerjalnih napetosti v različnih točkah. 
  Kontrolno 
mesto 
Položaj 1 Položaj 2 Položaj 3 
Notranji 
sornik 
σpr,1 
[N/mm2] 
A 1,7 6,1 1,7 
B 1,7 6,1 1,7 
Zunanji 
sornik 
σpr,1 
[N/mm2] 
A 5,1 18,9 5,1 
B 5,1 18,9 5,1 
Ravna 
ročica 
σpr,1 
[N/mm2] 
A 0,1 0,2 0,1 
B 0,4 1,5 0,4 
σpr,2 
[N/mm2] 
A 0,0 0,1 0,0 
B 0,3 1,2 0,3 
Krivljena 
ročica 
σpr,1 
[N/mm2] 
A 0,1 0,4 0,1 
B 0,3 1,1 0,3 
σpr,2 
[N/mm2] 
A 0,1 0,3 0,1 
B 0,3 0,9 0,3 
Ohišje 
teleskopske 
roke 
σpr,1 
[N/mm2] 
A 0,8 1,8 0,8 
B 1,0 2,6 1,0 
C 0,8 1,6 0,8 
σpr,2 
[N/mm2] 
A 0,3 1,2 0,3 
B 0,3 1,3 0,3 
C 0,3 1,3 0,3 
Dopustna napetost materiala σdop [N/mm2] 236,7 
 
 
Iz rezultatov je razvidno, da je primerjalna napetost posamezne kontrolne točke manjša od 
dopustne. Mehanizem je ustrezno dimenzioniran in bo zdržal predvidene obremenitve. 
 
Opravili smo tudi kontrolo zvarov na dinamično utrujanje. Rezultati so predstavljeni v 
preglednici 4.15. 
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Preglednica 4.15: Rezultati izračunanega koeficienta kontrole utrujanja zvara. 
 Položaj 1 Položaj 2 Položaj 3 
Gred 
normalna napetost 0,10 0,39 0,10 
tangencialna napetost 0,01 0,02 0,01 
Notranji čep tangencialna napetost 0,00 0,00 0,00 
Zunanji čep tangencialna napetost 0,01 0,02 0,01 
 
 
Vrednosti koeficienta v kontrolnih točkah so manjše od 1. Predvidene obremenitve ne bodo 
povzročile porušitve na mestih zvara. 
 
Primerjalne napetosti v kontrolnih točkah so bistveno manjše od dopustne napetosti 
materiala. Dimenzije sestavnih elementov teleskopske roke bi lahko zmanjšali, vendar bi v 
tem primeru lahko onemogočili funkcionalnost konstrukcije. Dimenzija profila ohišja roke 
je odvisna od velikost izbrane vzmeti. Ker so na ohišju privarjeni čepi ter gred je potrebno 
izbrati ustrezno debelino stene profila. Če bi izbrali profil s tanjšo debelino stene bi 
najverjetneje prišlo do krivljenja pločevine zaradi varjenja. Od dimenzij ohišja so odvisne 
tudi dimenzije ročic. 
 
Pri kontroli mehanizma smo upoštevali zgolj obremenitev, ki je posledica povesa vzmeti. 
To je tudi edina obremenitev, ki se zagotovo pojavlja na kontroliranem sestavu. V realnosti 
pa so prisotne še številne druge obremenitve, ki jih ne moremo ustrezno predvideti. Izvedena 
napetostno-deformacijska analiza je ustrezna, vendar pa je potrebna izvedba dodatnih 
testiranj prototipa na terenu, da dobimo ustrezne podatke o kritičnih napetostih v prerezih. 
 
 
4.2.5. Rezultati preračuna hidrostatičnih enot 
Rezultati preračunov hidrostatičnih enot so predstavljeni v preglednici 4.16. 
 
Preglednica 4.16: Rezultati preračunov hidrostatičnih enot. 
Hidravlična 
črpalka 
Iztisnina črpalke qč [cm3/vrt] 18,52 
Potrebna moč 
pogonskega motorja 
PM [kW] 1,56 
Hidravlični 
valj 
 Vklop sistema Izklop sistema 
Sila delovanja FHV [N] 21991 13401 
Hitrost pomika vHV [m/s] 0,08 0,13 
Čas pomika sHV [s] 3,76 2,29 
 
 
Iz rezultatov je razvidno, da se zasuk krivuljnika izvrši v nekaj sekundah. S tem je 
zagotovljen hiter vklop ali izklop mehanskega opornega sistema. 
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4.3. Predvidene slabosti pri obratovanju 
4.3.1. Velikost in masa 
Za namestitev mehanskega opornega sistema na obstoječo konstrukcijo traktorja so potrebne 
predelave nekaterih obstoječih nosilcev ter izdelava novih. Med blatnikom in kolesom ni 
dovolj prostora za izdelavo ter namestitev funkcionalnega opornega sistema, zato je 
potrebno dodatno odmakniti kolo in prilagoditi konfiguracijo platišča.  
 
Obstoječa konstrukcija traktorja omogoča spreminjanje medsebojne širine vpetja zadnjih 
koles med 1200 mm in 1900 mm [4]. To omogoča uporabo traktorja na različnih terenih, 
kjer smo omejeni s širino ali pa potrebujemo večjo stabilnost traktorja. Za namestitev 
mehanskega opornega sistema pa je potrebno uporabiti ustrezno pozicijo platišč kolesa ter 
med kolo in pogonsko gred namestiti distančnik. S tem se skupna širina traktorja poveča na 
2750 mm.  
 
Bistvena sestavna dela mehanskega opornega sistema sta teleskopska roka in krivuljnik. Za 
ustrezno namestitev na obstoječo konstrukcijo traktorja je potrebna še namestitev številnih 
dodatnih nosilcev, da je sistem funkcionalen. Skupna masa mehanskega opornega sistema 
na obeh pogonskih kolesih tako znaša preko 800 kg, kar je več kot polovica mase traktorja. 
Ker je celoten sistem nameščen na zadnjo os se pomakne tudi težišče proti zadnjemu koncu 
traktorja. Posledica je manj stabilna vožnja ter večje obremenitve pogonskih koles. Zadnja 
pogonska kolesa traktorja so celo tako obremenjena, da je predvidena uporaba večje 
dimenzije pnevmatik, saj serijsko vgrajene ne bi zdržale predvidene obremenitve pri delu z 
nošenim traktorskim priključkom. 
 
Največjo oviro pri izdelavi in namestitvi opornega sistema na izbrani model traktorja 
predstavlja bobnasta zavora na koncu preme traktorja. Prilagoditve, potrebne za namestitev 
sistema predstavljajo več kot polovico celotne mase. Pri modelih traktorja, kjer zavorni 
sistem zavzame manj prostora na premi, bi lahko zmanjšali dimenzije nekaterih nosilcev ter 
s tem zmanjšali maso sistema ter celotno širino traktorja. Konstrukcija zadnje preme 
obstoječih traktorjev in delovnih strojev v večini primerov ne omogoča vgradnje 
mehanskega opornega sistema brez prilagoditve, ki bistveno poveča širino ter maso vozila. 
Pri konstruiranju novih delovnih strojev pa lahko predvidimo ustrezni vgradni prostor in s 
tem omogočimo lažjo ter bolj učinkovito vgradnjo opornega sistema.  
 
Preprečitev zdrsa kolesa je izvedena z grabilcem. Ta se z zobmi zarije v podlago ter tako z 
obliko omogoča prenos moči. To lahko privede do poškodbe cestišča, podrasti ali kmetijske 
površine, na kateri traktor obratuje. Uporaba mehanskega opornega sistema na utrjeni 
podlagi pa ni mogoča, saj bi prišlo do poškodbe grabilca. 
 
 
4.3.2. Vibracije 
Da je omogočena sestava ter ustrezno delovanje mehanskega sistema, je potrebno zagotoviti 
ustrezno zračnost med posameznimi sestavnimi deli. Ker se teleskopske roke neprestano 
vrtijo skupaj s kolesi okrog osi lahko pričakujemo hrup in vibracije pri obratovanju traktorja.  
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Pri stiku podlage s teleskopsko roko slednja prevzame del obremenitve. Posledica je 
razbremenitev kolesa s pnevmatiko ter zmanjšanje povesa slednje. To občutimo kot nihanje 
kolesa, ki se prenese na celotni traktor. Z uporabo vzmeti z večjo togostjo lahko zagotovimo 
boljšo oporo kolesa ter tako preprečimo zdrs. Vendar z večjo togostjo vzmeti povečamo 
razbremenitev pnevmatike, kar privede do še hujšega nihanja. Upravljalec traktorja občuti 
spremembo povesa pnevmatike kot pospešek v vertikalni smeri. Sprememba povesa 
pnevmatike ter pospešek sta prikazana na sliki 4.9. Dodatno je prikazan tudi efektivni 
pospešek z upoštevanim utežnim faktorjem, ki je odvisen od frekvence nihanja. Pričakovana 
frekvenca nihanja ter vrednost efektivnega pospeška pri vožnji s konstantno hitrostjo sta 
predstavljeni na sliki 4.10. 
 
 
 
Slika 4.9: Izračunani parametri nihanja kolesa traktorja pri vožnji s hitrostjo 10 km/h. 
 
 
Slika 4.10: Frekvenca ter pospešek vibracij pri različnih hitrostih vožnje. 
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V standardu ISO 2631-1: 1997 [12] je naveden vpliv različnih vrednosti efektivnega 
pospeška, ki ga občuti voznik med vožnjo. Pri vrednosti nad 0,315 m/s2 vožnja ni več 
udobna. Udobje vožnje pa ni odvisno le od pospeška ampak tudi od drugih značilnosti 
vibracij, kot so frekvenca ter trajanje.  
 
Pri nizkih frekvencah (do 20 Hz) se človeško telo obnaša kot relativno tog sistem [17]. 
Posledica je prenos nihanja po celem telesu. Lastna frekvenca predela trebuha ter hrbtenice 
znaša okrog 10 Hz [17]. Nihanje s tako frekvenco torej privede do resonance trupa, kar ima 
izredno velik vpliv na počutje človeka. Nihanje s frekvenco manjšo od 1 Hz pa lahko privede 
do morske bolezni [18]. Simptomi so različni, običajno vključujejo slabost, bruhanje, potenje 
in omotico. Posledica je oteženo uporabljanje traktorja. Daljša izpostavljenost predvidenih 
vibracij pa lahko privede do kroničnih zdravstvenih težav. 
 
Uporaba mehanskega opornega sistema je predvidena pri nižjih hitrosti traktorja. Iz 
rezultatov je torej razvidno, da pospešek pri teh hitrostih ne bo privedel do neudobne vožnje. 
Veliko večji problem pa predstavlja frekvenca nihanja. Pri hitrosti do 5 km/h se lahko pri 
vozniku traktorja pojavijo simptomi morske bolezni. Pri povečanju hitrosti pa se lahko 
pojavi občutek nelagodja, saj vstopamo v resonančno nihanje trupa človeškega telesa. 
 
Preračun nihanja je izveden na osnovi podatkov iz 3D-modela mehanskega sistema. 
Dejansko nihanje se v realnosti zaradi različnih vplivov lahko razlikuje. Največji vpliv ima 
togost pnevmatike, ki se v realnosti razlikuje od izračunane. Togost ni odvisna le od dimenzij 
pnevmatike ampak tudi od hitrosti vožnje ter vozne površine.  
 
Predvideno nihanje velja za primer istočasnega obratovanja teleskopskih rok na levem ter 
desnem kolesu. V realnosti ne moremo zagotoviti sinhronega delovanja leve ter desne strani 
mehanskega opornega sistema. Roki tako obratujeta z določenim faznim zamikom, kar 
privede do povečanja dejanske frekvence nihanja. Pri izmeničnem delovanju leve ter desne 
roke mehanskega sistema se frekvenca nihanja podvoji. V tem primeru tudi nihanje ni zgolj 
v vertikalni smeri ampak tudi v vzdolžni smeri.  
 
Vzmeteni sedež zmanjša prenos vibracij iz traktorja na voznika. Vzmetenje klasičnih 
sedežev je običajno dimenzionirano za dušenje vibracij s frekvenco do 10 Hz [19]. 
Učinkovitost vzmetenja je odvisna od različnih dejavnikov. Dušenje vibracij je najbolj 
izrazito v vertikalni smeri. Vibracije v horizontalni smeri pa predstavljajo težavo, saj jih 
sestav sedeža običajno dodatno ojača. Vibracije so bolj izrazite pri nihanju z lastno 
frekvenco sedeža, katere vrednost znaša 2 Hz [19]. Klasičen traktorski sedež torej ne more 
ustrezno dušiti vibracij, ki so posledica obratovanja mehanskega opornega sistema. Pri nizki 
hitrosti obstaja celo nevarnost, da bo traktor nihal z lastno frekvenco sedeža, kar privede do 
ojačitve vibracij. 
 
Z dodatno obtežitvijo sprednjega dela traktorja spremenimo njegovo težišče, s čimer 
razbremenimo pogonska kolesa. Tako lahko zmanjšamo vibracije pri obratovanju 
mehanizma, saj so te odvisne od obremenitve pogonskih koles. Ustrezni sistem proti-uteži 
tako zagotovi bolj udobno ter varno vožnjo. Pri tem pa je potrebno paziti, da ne 
preobremenimo pnevmatik na gnanih kolesih. 
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5. Zaključki 
Namen diplomske naloge je bila izdelava funkcionalnega 3D-modela mehanskega sistema, 
ki preprečuje zdrs pogonskih koles traktorja.  
 
Spoznali smo, da obstoječi asistenčni sistemi za preprečitev zdrsa koles pogosto niso dovolj 
učinkoviti in ovirajo vožnjo traktorja. 
 
Iz delovnih principov, predstavljenih v morfološki matriki je bil izdelan koncept. 
 
Največja napetost, ki se pojavi na teleskopski roki znaša 18,9 N/mm2, kar je manjše od 
dopustne napetosti materiala. Največja vrednost koeficienta kontrole utrujanja znaša 0,39, 
kar zagotavlja trajno dinamično trdnost zvara.  
 
V zadnjem delu je predstavljen 3D-model mehanskega opornega sistema, ki se ga po potrebi 
aktivira z uporabo hidravličnega sistema traktorja. Ključni element sistema je teleskopska 
roka, ki sega izza oboda kolesa v področju stika s podlago. Kadar roka ni v stiku s podlago 
se pomakne znotraj oboda kolesa.  
 
Slabosti mehanskega opornega sistema sta povečanje mase ter širine traktorja. Med 
obratovanjem bi se lahko pojavljale vibracije. Pri hitrosti vožnje 5 km/h naj bi sistem ob 
vzporednem delovanju na obeh pogonskih kolesih dosegel frekvenco 1,46 Hz in efektivni 
pospešek 0,06 m/s2. Opisali smo tudi simptome, ki bi jih občutil voznik traktorja zaradi 
posledice vibracij. 
 
Na osnovi izdelanega 3D-modela ter ugotovitev, ki so opisane v diplomskem delu bo potekal 
nadaljnji razvoj sistema za preprečitev zdrsa koles. Predvidena je izdelava ter testiranje 
prototipa. Predstavljene delovne principe se lahko uporabi za razvoj novih konceptov. 
 
Predlogi za nadaljnje delo 
 
Za izdelani 3D-model je potrebno izvesti še trdnostno kontrolo distančnika in priključne 
plošče kolesa ter krivuljnika z nosilci. Za sestavne kose modela je potrebno preveriti 
priključne dimenzije in pripraviti delavniško dokumentacijo ter izdelati prototip. Z 
ustreznimi preizkusi prototipa bo potrebno preveriti ustreznost delovanja mehanizma ter 
morebitne težave pri njegovi uporabi. 
 
Zaključki 
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